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Zadáním této diplomové práce je vytvoření 3D modelu vyvažovací hřídele a dynamického 
modelu vyvažovací hřídele a jehlových nebo kluzných ložisek. Z výsledků dynamických analýz 
v MBS (Multi-Body-System) rozhodnout, který typ ložiska je pro uložení vyvažovací hřídele v 











Subjekt of this diploma thesis is createing of 3D model of a balancing shafts and a dynamic 
model of the balancing shaft and needle roller or plain bearings. To decide from the results of 
dynamic analysis in MBS (Multi-Body-System), which type of bearing is the best for storage the 
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V dřívějších dobách si konstruktéři při výpočtech vystačily s perem a tužkou. Jejich 
práce byla mnohdy nepřesná a u složitých součástí musely své výpočtové modely velmi 
zjednodušovat, což vedlo k nepřesnosti výsledků. V současné době můžeme konstatovat, že 
velkou většinu dříve neřešitelných konstrukčních úloh nyní dokážeme vyřešit s velkou 
přesností pomocí výpočetní techniky a náležitého programového vybavení. Jedním 
z programů, který dokáže řešit náročné dynamické analýzy je i program ADAMS/Engine. 
Výsledky dynamických analýz tohoto programu využiji v této diplomové práci 
k porovnávání společných parametrů jehlového a kluzného ložiska při rotaci vyvažovací 
hřídele motoru značky Zetor typové řady III. Dříve něž budu moci simulovat dynamické 
analýzy v programu ADAMS/Engine musím nejprve vyvažovací hřídel vymodelovat. 
K vytvoření 3D modelu vyvažovací hřídele použiji program Pro/Engineer, ve kterém podle 
výrobního výkresu vymodeluji vyvažovací hřídel. Pro použití programu Pro/Engineer jsem se 
rozhodl nejen kvůli uživatelsky příznivému prostředí, ale také pro jeho schopnost jednoduše 
komunikovat s dalším konstrukčním programem a to programem ANSYS.  
Po vytvoření 3D modelu v programu Pro/Engineer převedu tento model do programu 
ANSYS, kde na vyvažovací hřídeli vytvořím konečnoprvkovou síť a prutovou náhradu, která 
bude sloužit jako stěžejní prvek pro následný převod do programu ADAMS/Engine pomocí 
MNF (Modal Neutral File) souboru. Pomocí tohoto souboru vložím 3D model vyvažovací 
hřídele (vybaveného konečnoprvkovou sítí, prutovými náhradami a dalšími parametry) do 
programu ADAMS/Engine. Takto převedený model musí být vložen do předem připraveného 
konstrukčního rámu, který je opatřen komunikačními prvky. Poté vytvořím rotační vazbu 
mezi konstrukčním rámem a vyvažovací hřídelí pomocí jehlových nebo kluzných ložisek. 
Po nastavení jednotlivých ložisek převedu model do sestavy programem 
ADAMS/Engine Standard Interface a roztočím vyvažovací hřídel dvojnásobnými otáčkami 
klikové hřídele v rozsahu nejběžnějších otáček motoru značky Zetor typové řady III. Následně 
z dynamických analýz porovnám naměřené parametry jehlového a kluzného ložiska. Na 
základě těchto analýz se rozhodnu, které z těchto ložisek je pro motor značky Zetor typové 
řady III nejvhodnější.  
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2 VYVAŽOVÁNÍ MOTORU 
U každého motoru se snažíme zajistit plynulý chod s vymezením co největšího množství 
hluku, vibrací a dalších nežádoucích jevů. Při chodu motoru dochází ke dvěma faktorům, 
které mají vliv na plynulý („hladký“) a tichý chod motoru.  
Prvním faktorem jsou síly a momenty I. řádu, které působí jednou za otáčku klikové 
hřídele a jsou většinou eliminovány pořadím vznětů. U 4-dobého, čtyřválcového vznětového 
motoru značky Zetor typové řady III jsou síly a momenty I. řádu eliminovány pořadím zážehů 
1-2-4-3, viz.Obr. 2.1 [1]. 
 
 
                  Obr. 2.1 Schéma klikového hřídele 
  
Druhým faktorem ovlivňujícím plynulý a tichý chod motoru značky Zetor typové řady 
III jsou síly II. řádu, které se vyskytují dvakrát za otáčku klikové hřídele. Tyto síly jsou 
podstatně menší než síly I. řádu, ale obzvláště u velkých motorů hrají velkou roli z hlediska 
jejich vyvážení. Vznik těchto sil je dán různou dráhou pohybu pístů a ojnic při určitém 
natočení klikové hřídele viz. Obr. 2.2 [1]. 
 
 
Obr. 2.2 Osové klikové ústrojí [5] 
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Jedním z hlavních zdrojů hluku a vibrací jsou právě setrvačné síly a momenty posuvných 
a rotačních hmot II. řádu. Působení těchto sil je úzce spjato s několika faktory, a to zejména 
geometrií motoru, tzn. umístěním válců např. řadové, uspořádání do „V“, protiběžné válce 
„Boxer“ atd. Při uspořádání motoru do „V“ pak velmi záleží na úhlu rozevření válců, jež 
může zajistit optimální vyvážení již samotnou konstrukcí motoru, a pak už není zapotřebí 
dalších členů, které zajišťují vyvažování setrvačných sil a momentů II. řádu. Kde se takto 
nepodaří optimálně vyvážit setrvačné síly nebo momenty II. řádu, je možno použít následující 
prvky [1]:  
 
• vyvažovací hřídele, 
• vyvažovací hřídele s protizávažím, 
• zesílením bloku motoru. 
 
Jednotlivé druhy vyvažování si přiblížíme v následujících bodech. 
 
2.2 Vyvažovací hřídele   
 
Dvojice vyvažovacích hřídelí má za úkol vyvážit síly II. řádu. U motoru značky Zetor 
typové řady III jsou vyvažovací hřídele uloženy rovnoběžně s osou rotace klikové hřídele. Při 
umístění vyvažovací hřídele v motoru se dbá na to, aby nedošlo ke změně tvaru bloku motoru 
a zároveň ke zvětšování hmotnosti motoru. Jednou z možností je umístění vyvažovací hřídele 
mezi blok motoru a olejovou vanu. U motoru značky Zetor typové řady III jsou vyvažovací 
hřídele uloženy nad klikovou hřídelí.  
K pohonu vyvažovací hřídele se používají buď ozubená kola s šikmým ozubením (jako 
je tomu u motoru značky Zetor typové řady III) nebo převod pomocí řetězu. Úhlová rychlost 
vyvažovací hřídele je rovna dvojnásobné úhlové rychlosti klikové hřídele.  
Vyvažovací hřídel v motoru značky Zetor typové řady III je navržena jako tyč, která 
svým tvarem tvoří vlastní vývažky, a díky svému tvaru je montáž a demontáž vyvažovací 
hřídele relativně snadná. Tvar vyvažovací hřídele motoru Zetor typové řady III můžeme vidět 
na Obr. 2.3 [1]. 
 
 
Obr. 2.3 Vyvažovací hřídel motoru značky Zetor typové řady III 
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Princip funkce dvou vyvažovacích hřídelí můžeme vidět na Obr. 2.4. 
 
 
Obr. 2.4 Uložení a funkce vyvažovacích hřídelí pro čtyřválcové motory 
 
2.3 Vyvažovací hřídel s protizávažím 
Vyvažovací hřídel s protizávažím slouží především u tříválcových a pětiválcových 
motorů, kde jsou setrvačné síly vyváženy samotným uspořádáním válců, a vyvažují se pouze 
setrvačné momenty II. řádu. Vyvažovací hřídel s protizávažím se skládá z vyvažovací hřídele 
a dvou protizávaží umístěných na obou koncích vyvažovací hřídele. Z hlediska montáže, 
demontáže, výroby, hmotnosti motoru, udržovatelnosti a spolehlivosti jsou na tom vyvažovací 
hřídele s protizávažím mnohem hůře než samotné vyvažovací hřídele, zejména pak z hlediska 
montáže a demontáže.  
Jedním z příkladů použití vyvažovací hřídele s protizávažím je tříválcový motor Škoda 
Fabia 1.4 TDI, který je uveden na Obr. 2.5. Vyvažovací hřídel je uložena ve dvou ložiscích. 
K vyvažovací hřídeli u tohoto motoru je připevněno protizávaží na obou stranách vyvažovací 
hřídele, kde jedno závaží je součástí vyvažovací hřídele a druhé je k vyvažovací hřídeli 
přišroubováno v určité poloze. Tento způsob vyvážení není předmětem této diplomové práce 




Obr. 2.5 Vyvažovací hřídel s protizávažím u motoru Škoda Fabia 1.4 TDI [5] 
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2.4 Zesílení bloku motoru 
Zesílení bloku motoru se používá pouze ojediněle ke zlepšení tuhosti motoru jako 
takového. K eliminaci setrvačných momentů a sil posuvných a rotačních hmot II. řádu by 
bylo zapotřebí velké zesílení konstrukce bloku motoru. Tento přístup je však zcela nevhodný 
z hlediska hmotnosti a s tím spojeným nárůstem nákladů na výrobu a provoz. Proto se tento 
způsob vyvážení používá pouze pro zlepšení tuhosti vyvážených i nedostatečně vyvážených 
motorů. Tento způsob vyvážení také není předmětem této diplomové práce, a proto ho není 
zapotřebí dále rozebírat.    
 
3 ULOŽENÍ VYVAŽOVACÍ HŘÍDELE 
Vyvažovací hřídel lze díky svému tvaru velmi dobře namontovat i demontovat. Tento 
fakt je dán tím, že vyvažovací hřídel nepotřebuje ke svému upevnění žádnou další speciální 
konstrukci a rozebíratelné ložiskové rámy. Výměna vyvažovací hřídele spočívá v jejím 
vytažení z bloku motoru, a to po demontáži krycího a zároveň pojistného krytu, který se 
nachází mezi ozubeným kolem, které je na vyvažovací hřídeli rozebíratelně připevněno, a 
prvním ložiskem za ozubeným kolem.  
 
U vyvažovacích hřídelí motoru značky Zetor typové řady III se uvažují dva typy ložisek:  
 
• Prvním typem je jehlové ložisko HK 4520, které je v současné době namontované i 
v motorech značky Zetor typové řady III. Tyto ložiska se vyznačují svou 
bezúdržbovostí.  
• Druhým typem ložiska, používané k přenosu radiálního zatížení, je kluzné ložisko, 
které by v budoucnu mohlo nahradit jehlové ložisko.  
 
Výhody a nevýhody obou ložisek budou předmětem zkoumání v dalších bodech této 
diplomové práce. 
 
3.1 Valivé jehlové ložisko 
S ohledem na zástavbový prostor vyvažovací hřídele, celkové hlukové emise a chod 
ložiska bez nutnosti stálého mazání mazacími kanálky, se u motorů značky Zetor typové řady 
III používá radiální jehlové ložisko HK 4520, které je svou radiální tuhostí a svými rozměry 
vhodné pro přenos radiálních sil působící na vyvažovací hřídel. Při navrhování jehlového 
ložiska je však kladen velký důraz na přesnost analytických výpočtů, které mají velký vliv na 
spolehlivost a funkčnost tohoto ložiska. 
Valivá jehlová ložiska HK 4520 jsou výhodná díky sníženým nárokům na mazání, kdy 
jejich mazání nezajišťují mazací kanálky, ale umístění ložiska (např. blízko olejové lázně, kde 
je ložisko částečně mazáno olejovou mlhou) v bloku motoru. Avšak kombinace suchého 
a kapalinového tření je velmi komplikovaná na výpočet, proto se uvažuje při výpočtech pouze 
suché  tření, které se od reality významně neliší [2]. 
   
3.1.1 Analytický výpočet kontaktní tuhosti valivého jehlového ložiska 
Ze závislosti průhybu a tlaku v ložiscích vyvažovací hřídele vyplývá, že pokud je průhyb 
vyvažovací hřídele nulový (tuhá hřídel), pak rozložení tlaků odpovídá tvaru poloelipsy, 
viz. Obr. 3.1. 
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Obr. 3.1 Rozložení tlaku na jehlová ložiska 
 
Pokud se neuvažuje vyvažovací hřídel jako tuhé těleso, tak vlivem její rotace dochází 
k průhybu vyvažovací hřídele v oblasti mezi ložisky. Výsledné rozložení tlaků přibližně 
odpovídá zobrazení na Obr. 3.2, kde vlivem průhybu hřídele došlo i ke změně rozložení tlaku 
na valivé elementy a odlehčení jedné strany ložiska, čímž došlo ke zmenšení styčné plochy 
mezi valivým elementem jehličkového ložiska a plochy vyvažovací hřídele.  
Naopak na druhé straně došlo vlivem deformace ke zvětšení kontaktní plochy mezi 
elementem jehličkového ložiska a plochou hřídele. Zároveň došlo ke změně působiště radiální 
síly směrem k průhybu hřídele, a tím došlo na této straně k zvětšení tlaku [2].  
 
 
Obr. 3.2 Vliv průhybu vyvažovací hřídele na rozložení tlaku v ložisku  
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Při řešení této úlohy se uvažuje suché tření s tím, že se ložiskové elementy nahradí 
elementy tuhosti a tlumení, jak je uvedeno na Obr. 3.3. Tato náhrada spočívá v tom, že 
lokální napjatost mezi vnějším kroužkem a elementem ložiska nebo elementem ložiska 
a kontaktní plochou vyvažovací hřídele lze nahradit několika nebo jedním elementem tuhosti 
a tlumení. Z výsledné tuhost a tlumení jednoho elementu, pak přepočítáme tuhost na celé 
valivé jehlové ložisko [2]. 
 
 
Obr. 3.3 Náhrada valivých elementů 
 
Při řešení výpočtů tuhosti si však musíme uvědomit, že řešíme nelineární úlohu, a proto 
je nutné počítat se střední hodnotou tuhosti. V případě valivého jehličkového ložiska 
uvažujeme tuhost ložiska vzhledem k radiálnímu zatížení ložiska a ohybovou tuhost (dána 
naklopením ložiska vlivem průhybu vyvažovací hřídele) [2].  
 
Při výpočtu tuhosti valivého elementu jehlového ložiska můžeme jeho tuhost odvodit 
početně za předpokladu dodržení podmínek pro uváděný výpočtový model (Hertzův model): 
 
• materiál je homogenní a není překročena mez pevnosti, 
• nejsou zde žádné tangenciální síly, 
• kontaktní plocha je velmi malá v porovnání s ostatními rozměry ložiska, 
• součásti v kontaktu jsou v klidu [2]. 
 
Pro tento bodový kontakt platí, že tvar kontaktní plochy je elipsa s poloosami a a b, kde 
tlak roste od x=±a  až po maximální kontaktní tlak p0, který je ve středu elipsy, viz. Obr. 3.4 
[2]. Průběh tlaků při bodovém kontaktu má tvar poloelipsy. 
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Obr. 3.4 Schéma průběhu kontaktního tlaku na plochu (bodový kontakt) 
 
Na základě předchozích podmínek a úvah můžeme stykový tlak pro přímkový kontakt 







 , (1) 
 
kde je  p0 maximální tlak ve středu kontaktu, 
 a hlavní poloosa elipsy  a 
 x souřadnice v obvodovém směru [2]. 
 
 










 , (2) 
 
kde je W celkové radiální zatížení ložiska, 
 L šířka valivého elementu ložiska [2]. 
 















a pak kombinací rovnice (2) a (3) jsme získali rovnici (4) pro maximální tlak [2]. 
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0 =  (4) 
 
Souřadnice x je převedena na bezrozměrnou souřadnici dle následujícího vztahu 
     
 
ax /=ξ
 [2]. (5) 
 














 , (6) 
 
kde je µ  Poissonovo číslo, 
 E modul pružnosti v tahu, 
 C konstanta [2]. 
 
Pro případ, kdy je potřeba zjistit maximální radiální deformaci valivého elementu, lze 
konstantu C určit tak, že dosadíme wz = 0 a ξ  = 3. Tento vztah je omezen pouze pro případ, 
kdy deformované těleso je ve tvaru nekonečné poloroviny viz. Obr. 3.5 [2]. 
 
 
Obr. 3.5 Schéma deformace valivého elementu [2] 
 
Pro praktické zjištění deformace valivého elementu můžeme použít vztah (7). Tento 
vztah uvádí například Stolarski [2]. Následně tento vztah platí pro válečková ložiska 
s přímkovým kontaktem na obou kružnicích. Vztah (7) počítá s běžným ložiskovým 
materiálem 
    












 , (7) 
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kde je rδ  maximální radiální deformace, 
 W celkové radiální zatížení ložiska, 
 L šířka ložiska  [2]. 
 
Maximální radiální deformace rδ  udává, o kolik se posune střed valivého elementu 
vzhledem k vzdálenému bodu ve vnějším nebo vnitřním kroužku (ležící mimo oblast 
deformace) [2]. 
  
V následujících bodech si uvedeme tyto dvě možnosti výpočtu radiální tuhosti a jednu 
možnost výpočtu ohybové tuhosti jehlového ložiska [2]. 
 
• Radiální tuhost pro případ 2D modelu valivého jehlového ložiska 
 
Před řešením kontaktní radiální tuhosti pomocí programu ANSYS se zjednoduší model 
jehlového ložiska na část vnějšího kroužku a část jehlového elementu, viz. Obr. 3.6. Tato 
úprava vede k zjednodušení nelineární úlohy. Výsledná radiální tuhost jednoho valivého 
elementu bude následně přepočítána  na radiální tuhost celého jehlového ložiska [2]. 
 
 
Obr. 3.6 Konečnoprvková 2D síť pro nelineární radiální tuhosti 
 
Na model je aplikován deformační posuv δMKP a následně je zjištěna reakční síla WR ve 
vazbách. Poté tuhost části jehlového elementu a části vnějšího kroužku lze zjistit ze vztahu (8) 
 




Whk δ**42 =  , (8) 
 
kde je h šířka valivého elementu, 
 Wr reakční síla ve vazbě, 
 δMKP deformační posuv [2]. 
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Nyní se přepočítá tuhost jednoho valivého elementu na celkovou tuhost pro celé ložisko. 
Za předpokladu, že vyjádříme celkovou sílu v jednom směru jako příspěvek všech pružných 
členů v daném modelu ložiska dostaneme vztah (9)  
 

















2 δδ  , (9) 
 
kde je k  celková tuhost valivého jehlového ložiska, 
 δS posuv středu modelu ložiska, 
 p počet valivých elementů („jehel“) v ložisku [2].
 
 
V případě nahrazení substruktury vnější kroužek - valivý element - vyvažovací hřídel 
modelem o celkové tuhosti je nutné uvažovat, že do této tuhosti modelu přispívají pouze 
stlačované valivé elementy, a proto je ve vztahu (9) sumováno přes i=0..p/2. Při otáčení 
ložiska se celková tuhost mění. Hodnota celkové tuhosti se pak periodicky mění v závislosti 
na natočení ložiska a polohy jehlových elementů s periodou 360°/p. Při větším počtu valivých 
elementů se tato skutečnost může zanedbat [2]. 
 
• Radiální tuhost pro případ 3D modelu valivého jehlového ložiska 
 
Určování radiální tuhosti jehlového ložiska pomocí 3D modelu je velmi náročná 
výpočtová úloha. Náročnost výpočtu je dána velkým množstvím valivých elementů a faktem, 
že nelze použít dostatečně jemnou konečnoprvkovou síť a tudíž se výsledky berou pouze jako 
orientační. Z tohoto důvodu nebudu tuto metodu dále rozebírat a jako hodnotu celkové 
radiální tuhosti jehlového ložiska budu nadále používat pouze hodnotu celkové radiální 
tuhosti vypočítané pomocí 2D modelu. 
 
• Ohybová tuhost pro případ 3D modelu elementu valivého jehlového ložiska 
 
Pro zahrnutí naklápění vyvažovací hřídele do výpočtu tuhosti ložiska se používá 
zjednodušený 3D model, který se skládá z poloviny jednoho valivého elementu, části vnějšího 
kroužku ložiska a části vyvažovací hřídele, viz. Obr. 3.7.  
 
 
Obr. 3.7 Analýza ohybové tuhosti z 3D modelu 
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Pomocí prutové náhrady se natáčí část vyvažovací hřídele o úhlové natočení φ3D. 
V působišti úhlového natočení vzniká současně moment M3D. Pomocí těchto dvou hodnot se 
vypočítá ohybová tuhost pro jednu polovinu valivého elementu a k němu přilehlých částí, ze 
vztahu (10). 









  (10) 
 
Pro výpočet tuhost jednoho jehlového elementu a jeho přilehlých částí se použije 
vztah (11). 
 
ODMKP kk *23 =   (11)  
 
Nyní se přepočítá ohybová tuhost jednoho valivého elementu na celkovou tuhost , která 
je dána součtem tuhostí jednotlivých jehlových elementů celého jehlového ložiska. Výsledná 





















Při výpočtu se musí dávat pozor na jednotky, protože úhlové natočení φ3D je v programu 
ANSYS v jednotkách radián, ale program ADAMS/Engine (do kterého budu ohybovou tuhost 
vkládat) pracuje v jednotkách stupeň. 
 
3.2 Kluzné ložisko 
Kluzná ložiska se skládají z ložiskového pouzdra a čepu hřídele. Ložiskové pouzdro je 
tvořeno dutým válcem, který je nasunut na hřídelovém čepu. V ložiskovém pouzdru je na 
vnitřním průměru drážka, která zajišťuje mazání kluzného ložiska. 
Pro kluzná ložiska s kapalinným třením je zapotřebí dosáhnout minimální kluzné 
rychlosti. Proto se kluzná ložiska používají pro střední a vysoké otáčky, kdy je zaručeno 
kapalinné tření a účinnost ložiska roste s otáčkami. Avšak hranice obvodové rychlosti je dána 
vznikem turbulentního proudění a teplotou maziva v mazací vrstvě.  
Teplota hraje u kluzného ložiska zásadní roli, protože použití kluzného ložiska je dáno 
prostředím, ve kterém se bude kluzné ložisko používat. Při nízkých teplotách totiž může 
v kluzném ložisku dojít k zatuhnutí maziva v mazací vrstvě, a tím by mohlo dojít k suchému 
nebo polosuchému tření mezi čepem a ložiskovým pouzdrem, což by mělo za následek 
snížení životnosti kluzného ložiska. Z tohoto důvodu se používají v severských zemích 
jehlová ložiska, která nejsou tak náročná na dodávku maziva. 
Z hlediska hlukových emisí se kluzná ložiska oproti valivým jehlový ložiskům vyznačují 
tichým chodem, který je dán tím, že kluzné ložisko se skládá pouze ze dvou částí (ložiskové 
pouzdro a válcový čep), které jsou v určitých otáčkách odděleny mazací vrstvou.  
Za předpokladu hydrodynamického mazání by životnost kluzného ložiska byla takřka 
nekonečná, ale v realitě nelze zaručit stoprocentní mazací vrstvu po celou dobu provozu.  Při 
rozběhu válcového čepu, který se pohybuje v ložiskovém pouzdře se čep dotýká ložiskového 
pouzdra. Dokud čep nedosáhne minimální kluzné rychlosti a nevznikne mazací vrstva, 
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dochází k suchému tření, a tím k opotřebení ložiska. To je i hlavním důvodem proč se kluzná 
ložiska nepoužívají u nízkootáčkových strojů [1]. 
 




• s omezeným mazáním, 
• samomazná pórovitá, 
• samomazná s tuhými mazivy [1]. 
 
V našem případě budeme uvažovat pouze hydrodynamická ložiska, která musí mít stálou 
dodávku maziva, aby bylo dosaženo minimální mazací vrstvy. Hydrodynamicky mazaná 
kluzná ložiska se používají pouze u strojů, které jsou vybaveny olejovým čerpadlem a dalším 
příslušenstvím [1].  
 




Reynoldsova rovnice popisuje vztahy mezi tlakem v libovolném místě mazací vrstvy 
maziva v ložisku a rychlostmi proudu maziva v závislosti na geometrickém tvaru mazací 
mezery [2]. 
  
Pro Reynoldsovu rovnici platí následující podmínky: 





= *ητ ), 
• zanedbáváme setrvačné síly, 











• proudění kapaliny v mazací mezeře je laminární, 
 
• tloušťka kapalinného filmu je zanedbatelná v porovnání s rozměry ložiska [2]. 
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• Reynoldsova rovnice pro 1D případ 
 
Vzorec pro jednorozměrný případ malého elementu kapaliny v mezeře o dané tloušťce 
vychází z  Obr. 3.8. 
 
 
Obr. 3.8 Odvození Reynoldsovy rovnice - 1D případ [1] 
 
Obr. 3.8a zobrazuje uvolnění kapaliny a Obr.3.8b zobrazuje výsledný průběh tlaku. Po 









pro rovnici pak platí: 
2
UU =  , U=u. 
 
Kde je p tlak působící na element kapaliny v mazací vrstvě, 
 x rozměr elementu v ose x, 
 h tloušťka kapalinné vrstvy, 
 h  tloušťka kapalinné vrstvy v místě maximálního tlaku, 
 U  lokální rychlost kapaliny ve směru osy x, 
 η  dynamická viskozita [2]. 
 
Vztah (13) popisuje zjednodušený tvar Reynoldsovy rovnice pro jednorozměrný případ, 
tento vztah uvádí Williams, Hamrock nebo Khonsary. Pro daný tvar drážky h=h(x), můžeme 
řešit rovnici (13), ze které se po integraci získá rozložení tlaku v ose x. Po další integraci přes 
plochu ložiska se získají hodnoty normálního zatížení [2]. 
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• Reynoldsova rovnice pro 2D případ 
 
Z Obr. 3.9 se odvodí Reynoldsova rovnice pro 2D případ a to za předpokladu, že jedna 
z ploch vyznačených na Obr. 3.9 se nepohybuje v osách x a y a druhá plocha se nepohybuje 
v ose y a v ose x se pohybuje rychlostí U. Z těchto podmínek a matematických úprav vyplývá 
závěrečný vztah Reynoldsovy rovnice pro 2D případ vyjádřený vzorcem (14) [2] 
 
 





































ηη , (14) 
 
kde je p tlak působící na element kapaliny v mazací vrstvě, 
 x rozměr elementu v ose x, 
 y rozměr elementu v ose y, 
 h tloušťka kapalinné vrstvy, 
 η  dynamická viskozita, 






 rychlost změny výšky elementárního objemu [2]. 
 
Pro staticky zatěžovaná ložiska je poměr ( ) 0/ =∂∂ th . Analytické řešení Reynoldsovy 
rovnice pro dvourozměrný případ je velmi obtížné, proto je třeba využít jednu z numerických 
metod, které Reynoldsovy rovnice umožní vyřešit [2]. 
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• Reynoldsova rovnice pro 3D případ za použití metody konečných diferencí 
 
Konečný vzorec vychází z bezrozměrného tvaru Reynoldsovy rovnice za předpokladu 
zanedbání přechodových stavů. Dle Obr. 3.10 můžeme zapsat rovnici pomocí konečných 
diferencí v bodě Pi,j (15) [2] 
 
 
Obr. 3.10 Síť pro metodu konečných diferencí [2] 
 
     







































xG  , 12 22 GG +=    [2]. 
 
 
Rovnice (15) počítá postupně tlak v každém uzlu sítě (i, j), kde je principem přepsání 
parciální diferenciální rovnice do tvaru algebraické rovnice pomocí metody konečných 
diferencí. Pro zlepšení konvergence se používá například interaktivní řešení pomocí SOR 
metody, tuto metodu uvádí Khonsari [2]. 
Metoda konečných diferencí je alternativou metody konečných prvků. 
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3.2.2 Výpočet kluzného ložiska v programu ADAMS/Engine 
V programu ADAMS/Engine lze kluzné ložisko řešit dvěma způsoby: 
 
 
a) 2D metoda zanedbává naklápění osy vyvažovací hřídele. V této metodě se při výpočtu 
využívá empirické analytické řešení, které je založeno na impedanční metodě [2]. 
 
b) 3D metoda uvažuje naklápění osy vyvažovací hřídele. Reynoldsova rovnice je pro 
určitý rozsah otáček uložena v hydrodynamických databázích programu ADAMS/Engine. 
Tyto databáze pak obsahují bezrozměrné reakční síly v kluzném ložisku [2]. 
 
Vstupními parametry do modelu kluzného ložiska v programu ADAMS/Engine jsou: 
 
 
• geometrické rozměry, které se váží s rozměry vyvažovací hřídele, 
• viskozita oleje, která je závislá na teplotě a  
• tlak v mazací soustavě. 
 
 
4 MODELOVÁNÍ A VÝPOČET VYVAŽOVACÍ HŘÍDELE 
 
4.1 Tvorba modelu vyvažovací hřídele v programu Pro/Engineer 
Proto abych mohl provádět výpočty potřebuji nejdříve vytvořit 3D model vyvažovací 
hřídele. Pro vytvoření modelu jsem dle pokynu vedoucího této diplomové práce vymodeloval 
3D model vyvažovacího hřídele ze zadaného výkresu, viz. Obr. 4.1. Pro vytvoření 3D 
modelu vyvažovací hřídele jsem zvolil program Pro/Engineer Wildfire 4.0, který se v praxi 
poměrně často používá. Je také univerzální v komunikaci s ostatními programy. V mém 
případě jsem využil zejména komunikaci s programem ANSYS.  
 
 
Obr. 4.1 Model vyvažovacího ložiska v programu Pro/Engineer 
Ústav automobilního  Jan Dítě  
a dopravního inženýrství   
30  Brno, 2010 
DIPLOMOVÁ PRÁCE 
              
 
Pro převod z programu Pro/Engineer do programu ANSYS jsem využil komunikační 
panel v hlavní liště programu Pro/Engineer, viz Obr. 4.2 .  
 
 
Obr. 4.2 Převod 3D modelu do programu ANSYS 
 
Po kliknutí na tlačítko ANSYSGeom se spustí program ANSYS a můžeme pracovat 
s vyvažovací hřídelí. Současně se ve složce s 3D modelem uloží nejen soubor 
s koncovkou .db, ale i soubor s koncovkou .anf, která lze otevřít v jakékoli verzi programu 
ANSYS. Otevření souboru v programu ANSYS pak probíhá dle postupu na Obr. 4.3.  
Komunikační panel ANSYSGeom je aktivní pouze pokud jsou v počítači nainstalované 
oba programy  a při instalaci programu ANSYS je vytvořena komunikační vazba k programu 
Pro/Engineer. Tato vazba je vytvořena při instalaci ANSYS a je nezbytná pro vytvoření 






















Obr. 4.3 Otevírání souboru s koncovkou .anf 
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Výsledek převodu můžeme vidět na Obr. 4.4. 
 
 
Obr. 4.4 Obrázek vyvažovacího hřídele z programu ANSYS 
 
Jednou z dalších výhod programu Pro/Engineer je jednoduché zjištění dalších parametrů 
důležitých pro konstrukci vyvažovací hřídele nebo jakýchkoliv dalších parametrů jako jsou 
například hmotnost, těžiště, momenty setrvačnosti a další parametry. 
 
4.2 Výpočet vyvažovací hřídele v programu ANSYS 
Před převedením modelu vyvažovací hřídele do programu ANSYS jsem musel model 
upravit. Úprava modelu spočívala v odstranění středícího důlku v oblasti ložiska 3 (Obr. 4.5) 
vyvažovací hřídele, tak abych vytvořil vhodnou konečnoprvkovou síť pro prutovou náhradu.  
 
4.2.1 Postup při tvorbě konečnoprvkové sítě u vyvažovací hřídele 
• V prvním kroku jsem rozdělil vyvažovací hřídel na více objemů, abych mohl na 
jednotlivých objemech vytvořit různé konečnoprvkové sítě. Zejména šlo o vyseparování 
objemů pod ložisky. Tyto objemy jsou vyznačeny na Obr. 4.5 červenými šipkami. 
 
 
Obr. 4.5 Rozdělení objemů v Programu ANSYS 
 
• V druhém kroku jsem rozdělil kružnice a podélné čáry pod všemi ložisky z důvodu 
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Obr. 4.6 Rozdělení kružnic a podélných čar pod ložisky 
 
• V třetím kroku jsem vytvořil konečnoprvkovou síť pomocí elementů  SOLID 186 (objemy 
ložisek) a SOLID 187 (ostatní objemy) [3], viz. Obr. 4.7. 
 
 
Obr. 4.7 Vyvažovací hřídel s konečnoprvkovou sítí 
 
• Ve čtvrtém kroku jsem vytvořil prutovou náhradu pomocí elementu MPC 184 (Rigid 
beam) [3]. Tyto elementy jsem vytvořil pod každým ložiskem a všechny tyto elementy 
jsem vytvořil mezi jednotlivými NODy na vnějším průměru objemu pod ložiskem a spojil 
jsem je s bodem umístěným ve středu objemu pod ložiskem, viz. Obr. 4.8 . 
 
 
Obr. 4.8 Prutová náhrada v programu ANSYS 
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• V pátém kroku jsem vytvořil vazby ve směrech UX, UY a UZ. Poté jsem celou 
vyvažovací hřídel roztočil úhlovou rychlostí. Musíme si uvědomit, že obě vyvažovací 
hřídele se otáčejí dvojnásobnou úhlovou rychlostí než kliková hřídel motoru značky Zetor 
typové řady III, jak již bylo zmíněno v kapitole 2.1.  
 
Jako vstupní otáčky jsem si zvolil přeběhové otáčky npř = 2460 min-1.  
Z přeběhových otáček klikové hřídele jsem pomocí vztahu (16) spočítal otáčky 
vyvažovací hřídele. 
 
nv = 2 * npř = 2 * 2460 = 4920 min-1 = 82 s-1      (16) 
 
Kde nv jsou přeběhové otáčky, ve kterých se motor nejčastěji pohybuje. 
 
Následně jsem do vztahu pro výpočet úhlové rychlosti vyvažovací hřídele (17) dosadil 
výslednou hodnotu otáček vyvažovací hřídele ze vztahu (16) a vypočítanou úhlovou 
rychlost jsem dosadil do programu ANSYS. 
 
ω =  2 * pi * nv =  2 * pi * 82 =  515,22 s-1      (17) 
 
• V šestém kroku následuje samotný výpočet vyvažovací hřídele. 
 
• V sedmém kroku jsem vypočítal pouze pro informaci redukované napětí podle metody 
Von Mises, které můžeme vidět na Obr. 4.9. Maximální napětí v místě žebra vyvažovací 
hřídele odpovídá přibližně 50 MPa. Maximální hodnota napětí na stupnici Obr. 4.9  
odpovídá hodnotě 57,435 MPa. Ta je dána lokální napjatostí v místě uchycení prutové 
náhrady k vyvažovací hřídeli. 
 
 
Obr. 4.9 Maximální redukované napětí při rotaci vyvažovací hřídele úhlovou rychlostí ω 
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• V osmém kroku jsem zjistil orientační deformaci posuvu hřídele v rovině XY. Následně 
tuto hodnotu použiji jako orientační hodnotu deformačního posuvu při výpočtu radiální a 
ohybové tuhosti jehlových ložisek. Maximální posunutí je znázorněno na Obr. 4.10. 
Hodnota maximálního posunutí pod ložisky je zaokrouhleně 0,1mm. 
 
 
Obr. 4.10 Hodnota max. posunutí při rotaci vyvažovací hřídele úhlovou rychlostí ω 
 
Model vyvažovací hřídele v programu ANSYS nyní převedeme pomocí MNF (Modal 
Neutral File) souboru do programu ADAMS. Postup převodu a dalších úprav na modelu je 
popsán v následující podkapitole 4.3. 
 
4.3 Převod vyvažovací hřídele z programu ANSYS do programu       
ADAMS/Engine 
 
Převod vyvažovací hřídele z programu ANSYS do programu ADAMS/Engine jsem 
provedl pomocí modálního neutrálního souboru MNF.  
 
4.3.1  Převod, úpravy a nastavení MNF souboru  
 
1. Úpravy modelu vyvažovací hřídele v programu Pro/Engineer: 
 
a) Z modelu vyvažovací hřídele jsem odstranil oba středící důlky, drážku pro 
Woodruffovo pero a zápich tvaru G na čepu ozubeného kola.  
 
 
b) Po dokončení úprav jsem převedl model vyvažovací hřídele do programu ANSYS, 
tak jak bylo již popsáno v podkapitole 4.1. 
 
2. Úpravy modelu vyvažovací hřídele v programu ANSYS:  
 
Postup vytvoření konečnoprvkové sítě je stejný jako v podkapitole 4.2. V následujících 
bodech jsem uvedl pouze odlišnosti od výše popsaného postupu tvorby konečnoprvkové sítě a 
prutových náhrad. 
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a) První odlišností je, že jsem vytvořil v Bodu 1 NOD (označení bodu v programu 
ANSYS), který leží na ose rotace vyvažovací hřídele a zároveň leží v polovině 
válcového čepu pro hnací ozubené kolo, viz. Obr. 4.11. Hlavním účelem tohoto 
NODu je vytvoření kontaktního bodu pro následné roztáčení vyvažovací hřídele 
v programu ADAMS/Engine pomocí prutové náhrady v tomto místě. 
 
 
Obr. 4.11 Označení bodů pro vytvoření prutové náhrady 
 
b) V druhém kroku jsem vytvořil prutové náhrady v jednotlivých bodech znázorněných 
na  Obr. 4.12.  
 
 
Obr. 4.12 Umístění prutových náhrad pro převod do programu ANSYS 
 
Prutová náhrada již nepokrývá celou vnější válcovou plochu v místech ložisek 
a ozubeného kola, ale tvoří jí pouze pruty BEAM 4, které leží v rovině kolmé na osu rotace 
(Obr. 4.12) a tyto roviny s prutovými náhradami leží v každém ze čtyř bodů vyvažovací 
hřídele (tzn. Bod 1 až Bod 4), viz. Obr. 4.11 a Obr. 4.12.  
Pro co nejmenší ovlivnění výpočtů tuhosti pod ložisky je nutné použít co nejméně prutů 
(BEAMů). Já jsem zvolil počet prvků prutové náhrady 12, pro každý bod vyvažovací hřídele, 
viz. Obr. 4.13.  
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Obr. 4.13 Prutová náhrada jednoho z bodů v rovině kolmé na osu rotace 
 
Nyní je vyvažovací hřídel připravena pro převod z programu ANSYS do programu 
ADAMS/Engine. 
 
3. Pravidla pro tvorbu MNF souboru vyvažovací hřídele [2]: 
 
Většina úprav, které jsem provedl v předchozím bodě jsou zároveň podmínky pro 
vytvoření MNF souboru. Některé podmínky důležité pro vytvoření MNF souboru nyní ještě 
zdůrazním. 
 
a) Vytvoření NODů na ose vyvažovací hřídele za účelem vytvoření prutové náhrady.  
 
b) Pomocí těchto NODů se následně vytvoří při převodu do MNF souboru tzv. uzly 
rozhraní (attachment nodes), které musí mít 6 stupňů volnosti (DOF). To znamená, 
že vyvažovací hřídel nesmí být zavazbena a v tomto případě jsem zde nezadal  i 
úhlovou rychlost. 
 
c) Při převodu do MNF souboru lze použít velkou řadu elementů. V tomto případě jsem 
zvolil elementy SOLID 186, SOLID 187 a pro prutovou náhradu jsem zvolil 
BEAM 4 [3]. 
 
d) Model pro převod do MNF souboru může být pouze lineární. 
 
e) Materiálové vlastnosti jsou lineární – izotropní nebo lineární – ortotropní. Pokud je 
materiál zvolen nelineární, tak se s ním při výpočtech uvažuje jako lineární. 
 
f) Po vytvoření redukce (MNF souboru) se v programu ADAMS mohou aplikovat 
vazby pouze na uzly rozhraní (attachment nodes). 
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4.3.2 Postup při vytváření MNF souboru v programu ANSYS : 
 
Postup tvorby MNF souboru v programu ANSYS se skládá z několika kroků: 
 
1) Vytvoření vhodného redukovaného modelu v programu ANSYS a to včetně 
konečnoprvkové sítě, prutových náhrad v Bodu 1 až  Bodu 4, viz. Obr. 4.11 a 
Obr. 4.12. Důležité je také odstranění všech vazeb, momentů a sil (v tomto případě 
odstranění úhlové rychlosti). 
 
2) Výběr Bodu 1 až Bodu 4, které jsou svázány s prutovou náhradou v rovině kolmé na 
osu rotace. Pro snadný výběr jsem si Bod 1 označil NOD 1000000, Bod 2 je NOD 




Obr. 4.14 Zadávání NODů pro vytvoření uzlů rozhraní (attachment nodes) 
 
3) Nastavení jednotek MNF souboru, viz. Obr. 4.15. 
 
 
Obr. 4.15 Nastavení jednotek MNF souboru 
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Z nabídky System of Model Units (Obr. 4.15) si mohu vybrat jakékoli běžné 
nastavení, ale já potřebuji převést model v jednotkách mm-kg-s a to mi žádná 
položka v nabídce nenabízí. Proto volím položku USER defined a v okně Define 
User Unit jsem si nastavil žádané jednotky, viz. Obr. 4.15. 
 
4) V okně Export to ADAMS jsem zbývající hodnoty nastavil podle vedoucího práce, 
viz. Obr. 4.16. 
 
 
Obr. 4.16 Nastavení parametrů převodníku 
 
5) Po dokončení převodu se v adresáři, kde je uložen model v programu ANSYS, uloží i 
soubor s koncovkou .nmf . Tento soubor poté otevřu v programu ADAMS/Engine. 
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5 VLOŽENÍ MNF SOUBORU VYVAŽOVACÍ HŘÍDELE 
DO PROGRAMU ADAMS/ENGINE 
V následujících kapitolách bude naznačen postup vytvoření odpovídajícího 
konstrukčního rámu pro vyvažovací hřídel. Všechny přípravné kroky budou probíhat 
v programu ADAMS/Engine - Template Builder.  
 
5.1 Vytvoření nové součásti 
File » New… » Obr. 5.1 
 
 
Obr. 5.1 Vytvoření nového Template souboru 
 
5.2 Vytvoření vstupních komunikátorů  
Vstupní komunikátory (Input Communicator) slouží k vytvoření položek polohy a 
orientace v Database Navigator.  
Database Navigator se otevírá dvojklikem při zadávání přednastavených hodnot jako 
jsou např. umístění, orientace, markery těles, konstrukční rámy, atd. Tvorba vstupních 
komunikátorů je zřejmá z Obr. 5.2. 
 
Build » Communicator » Input » New… 
 
   
Obr. 5.2 Vytvoření komunikátorů pro polohu a orientaci 
     
5.3 Vytvoření konstrukčních rámů 
Konstrukční rám (Construction Frame) slouží pro vytvoření pevné pozice ve volném 
prostoru a určuje se jím i poloha a orientace markeru, který je součástí každého konstrukčního 
rámu. Postup tvorby konstrukčních rámů vyvažovací hřídele je popsán v následujících 
bodech. 
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5.3.1 Načtení vstupních komunikátorů do referenčního konstr. rámu 
Načtení vstupních komunikátorů do referenčního konstrukčního rámu vyvažovacího 
hřídele je zřejmé z Obr. 5.3. 
 
Build » Construction Frame » New… 
 
 
Obr. 5.3 Načtení vstupních komunikátorů do referenčního konstrukčního rámu 
 
5.3.2 Vytvoření  referenčního konstrukčního rámu 
V následujícím kroku jsem načetl předchozí nastavení do referenčního konstrukčního 




Obr. 5.4 Nastavení referenčního konstrukčního rámu 
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5.3.3 Nastavení variabilních parametrů 
V tomto kroku jsem nastavil proměnné parametry (Parameter Variable) orientace 
vyvažovací hřídele, viz. Obr. 5.5. 
 
Build » Parameter Variable » New… 
 
 
Obr. 5.5 Nastavení proměnných parametrů orientace 
 
5.3.4 Vytvoření konstrukčních rámů pro vyvažovací hřídel 
V tomto kroku vytvořím konstrukční rám (Construction Frame) pro každé ložisko a pro 
bod pod ozubeným kolem, který je důležitý pro roztočení vyvažovací hřídele (dyno), viz. 
Obr. 5.6 , Obr.5.7. Výsledná sestava konstrukčních rámů je zobrazena na Obr. 5.8. 
 
 
Obr. 5.6 Vytvoření konstrukčních rámů pro vyvažovací hřídel 
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Obr. 5.7 Vytvoření konstrukčních rámů pro vyvažovací hřídel 
 
 
Obr. 5.8 Sestava konstrukčních rámů pro vyvažovací hřídel 
 
5.4 Vložení MNF souboru do programu ADAMS/Engine - Template Builder  
 
Vložení MNF souboru vyvažovací hřídele do programu ADAMS/Engine - Template 
Builder se provádí až po zadání referenčních parametrů a vytvoření konstrukčních rámů pod 
ložisky a v místě, kde budu vyvažovací hřídel roztáčet. Cesta pro vložení MNF souboru bude 
vypsána níže.  
Vložený MNF soubor vyvažovací hřídele v programu ADAMS/Engine - Template 
Builder  je zobrazen na Obr. 5.9.  
 
Build » Parts » Flexible Body » New…  
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6 PARAMETRY A NASTAVENÍ PRO VÝPOČET JEHLOVÉHO 
LOŽISKA V PROGRAMU ADAMS/ENGINE 
Dříve než začnu počítat jehlové ložisko v programu ADAMS/Engine, tak si musím 
spočítat vstupní parametry radiální a ohybové tuhosti a tlumení. Tyto parametry budu počítat 
v následujících bodech. Abych však mohl začít počítat, musím znát rozměry jehlového 
ložiska.  
 
6.1 Geometrické parametry jehlového ložiska 
V motoru značky Zetor typové řady III se používá jehlové ložisko, které má označení 
HK 4520. Tento typ ložiska vyrábí (mimo jiné) firma SKF Ložiska, a.s. Z jejich serveru [4] 
jsem získal přesné základní rozměry ložiska HK 4520. Tyto geometrické rozměry jsou 
uvedeny na Obr. 6.1.  
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Obr. 6.1 Geometrické parametry jehlového ložiska[4] 
 
Pro uvedení všech rozměrů jehlového ložiska uvedu ještě dva z hlavních rozměrů 
samotného ložiska, a tím je průměr jehlových elementů, který má hodnotu 2,5 mm a délka 
valivého elementu, která má hodnotu 15,3 mm. Pro doplnění uvedu ještě počet jehlových 
elementů ložiska HK 4520, který je p=38 ks.  
Na Obr. 6.2 je pro ilustraci znázorněn 3D model jehlového ložiska HK 4520.  
 
 
Obr. 6.2 3D model jehlového ložiska HK 4520 [4] 
 
6.2 Stanovení radiální tuhosti pomocí MKP 
Při uvažování absolutně tuhé vyvažovací hřídele by v ložiscích působila pouze radiální 
síla a výsledná radiální tuhost se pak vypočítá podle následujících kroků. 
Pro stanovení radiální tuhosti jsem použil jednoduchý 2D model, který jsem 
vymodeloval a vypočítal v programu ANSYS. K výpočtu radiální tuhosti jsou zapotřebí dva 
parametry - radiální síla a deformační posuv. Oba tyto parametry jsme schopni přesně zadat a 
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zjistit v programu ANSYS. Vzhledem k tomu, že se jedná a nelineární úlohu je zapotřebí co 
nejvíce zjednodušit model jehlového ložiska. Takovéto zjednodušení je znázorněno již 
v kapitole 3.1.2 na Obr. 3.6. 
Při konstrukci 2D modelu jsem použil pro vytvoření konečnoprvkové sítě element 
PLANE 82 [3] a pro vytvoření kontaktu jsem použil Contact Manager, kde se automaticky 
vytvořily kontaktní elementy TARGET 169 a CONTACT 172. Způsob zavazbení je 
znázorněn na Obr. 6.3. 
 
 
Obr. 6.3 Vazby zjednodušeného 2D modelu jehlového ložiska 
 
V kapitole 4.2 jsem zjistil posunutí vyvažovací hřídele v oblasti ložisek o hodnotu 
δMKP=0,1 mm při úhlové rychlosti  ω=515,22 s-1. Tuto hodnotu dále použijí pro ilustrační 
výpočet radiální tuhosti jehlového ložiska. Hodnotu deformačního posuvu δMKP jsem zadal do 
výpočtu v programu ANSYS (Obr. 6.3) jako posunutí vazby UY o hodnotu δMKP=-0.1 mm 
(změna znaménka je dána orientací souřadného systému). Po výpočtu jsem si v programu 
ANSYS vyseparoval úsečku, na které byl aplikován posuv, a z NODů, které byly součástí této 
úsečky, jsem získal sumu sil působící na NODy v této vazbě, které jsou ve zkrácené podobě 
vypsány na Obr. 6.4, kde je i výsledná suma těchto sil. 
 
 
Obr. 6.4 Suma síly působící na NODech vazby UY o hodnotu δMKP= - 0,1 mm 
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Celková hodnota sil působících v NODech vazby, která se posunula v záporném směru 
osy Y (viz. Obr. 6.4) o hodnotu δMKP= 0,1 mm je WR= 4481,4 N.  
 
Abych co nelépe vystihl radiální tuhost pro různé spektrum otáček motoru značky Zetor 
typové řady III, tak jsem hodnoty radiálních sil WR zadal v závislosti na deformačním posuvu 
δMKP (viz. Tab. 6.1) do grafu (Obr. 6.5) a poté jsem výslednou křivku lineárně aproximoval. 
Z lineární aproximace jsem získal hodnotu radiální tuhosti kR. 
 
WR – radiální síla [N] δMKP – deformační posuv [mm] k – radiální tuhost [N/mm] 
0 0 0,0 
259,34 0,01 25934,0 
595,51 0,02 29775,5 
976 0,03 32533,3 
1392 0,04 34800,0 
1839,7 0,05 36794,0 
2316,5 0,06 38608,3 
2819,9 0,07 40284,3 
3348,7 0,08 41858,8 
3902,8 0,09 43364,4 
4481,4 0,1 44814,0 
Tab. 6.1 Hodnoty radiálních sil, posunutí a tuhostí 
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Obr. 6.5 Závislost reakční síly na posuvu jehlového elementu 
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Takto získanou hodnotu tuhosti kR = 45321 N.mm-1 jsem dosadil do vztahu (18), který 
jsem upravil a zjednodušil ze vztahu (8) z kapitoly 3.1.2. Tuhost jednoho jehlového elementu 
se pak vypočítá  
 
== RDMKP khk **42  4 * 15.3 * 45321 = 2 773 645,2 N.mm
-1 
,    (18) 
 
kde h  je délka jehlového elementu. 
 
Celkovou radiální tuhost pro celé valivé ložisko jsem spočítal podle vztahu (9) v kapitole 




















22 ,    (19) 
 


























ikk  33 472 919,6 [N.mm-1]. 
 
Výslednou celkovou radiální tuhost jehlového ložiska použiji při výpočtu jehlového 
ložiska při nastavení parametrů jehlového ložiska v programu ADAMS/Engine.  
 
Posledním důležitým parametrem nastavení jehlového ložiska je tlumení R2D, které 
vypočítám ze vztahu (20) 
 
== DD kR 22 *001,0  0,001*33 472 919,6 =33 472,9 N.mm
-1
 , (20) 
 
kde  k2D  je celková radiální tuhost jehlového ložiska. 
 
6.3 Stanovení ohybové tuhosti při naklápění ložiska pomocí MKP 
Při rotaci vyvažovací hřídele („netuhé“) dochází k průhybu a zároveň k naklápění 
elementů ložisek. Tento stav jsem simuloval v programu ANSYS, kde vzhledem k náročnosti 
výpočtu této nelineární úlohy naklápím pouze polovinu jednoho jehlového elementu ložiska 
pomocí rotační vazby ve směru osy x (ROT X), která je kolmá na osu rotace vyvažovací 
hřídele a která působí v koncovém bodě prutové náhrady, viz. Obr. 6.6.  
Na Obr. 6.6 je znázorněno i umístění kontaktů (modrý rámeček) a jednotlivých vazeb 
(červený rámeček).  
Mezi ložiskovým pouzdrem a horní polovinou jehlového elementu je umístěn kontakt 
Bonded (always), který drží tyto dva komponenty pevně u sebe a zamezuje axiálnímu 
posunutí, čímž nahrazuji boční lemy, které jsou v reálu součástí pouzdra ložiska 
(viz. Obr. 6.2). Současně tento kontakt počítá i tlaky, penetraci a další parametry. 
Na Obr. 6.6 je v modrém rámečku vyznačen i kontakt Standard, který leží mezi dolní 
polovinou jehlového elementu a přiléhající částí vyvažovací hřídele. Tento kontakt umožňuje 
naklápění části vyvažovací hřídele a jeho pomocí mohu měřit stejně jako u vazby Bonded 
(always) tlaky, penetraci a další parametry. 
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Obr. 6.6 Vazby a kontakty jehlového ložiska v programu ANSYS 
 
Pro vytvoření kontaktu Boned (always) a Standard jsem znovu použil Contact Manager 
programu ANSYS. Pro tvorbu konečnoprvkové sítě jsem použil u všech vymodelovaných 
objemů element SOLID 186 [3]. Pro tvorbu prutové náhrady jsem použil element BEAM 4 
[3]. Je nutné si uvědomit, že jednotka při zadávání úhlového natočení do programu ANSYS je 
radián a jednotky zadávané do programu ADAMS/Engine jsou ve stupních.  
Pro výpočet ohybové tuhosti je třeba znát dva parametry, kterými jsou moment M a 
úhlové natočení φ. Parametr úhlového natočení φ jsem zadal pomocí programu ANSYS 
v NODu 1000000 (viz. Obr. 6.7) pomocí rotační vazby ROT X.  
 
 
Obr. 6.7 Deformace v ose y při úhlovém natočení φ = 0,05 rad 
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Ve stejném NODu 1000000 jsem po výpočtu zjistil moment M, který byl vyvolán 
působením úhlového natočení na části modelu pomocí prutové náhrady. Tento moment M 
jsem zjisti pomocí výpisu NODů, ve kterých působí moment v ose x. Z tohoto výpisu jsem 




Obr. 6.8 Výsledný moment Mx v NODu 1000000 
 
Výsledné momenty a úhlové natočení jsem znázornil v  Tab. 6.2. V této tabulce je 
uvedeno úhlové natočení v jednotkách radián a stupeň, protože bude ohybová tuhost dosazena 
jako jeden z parametrů nastavení jehlového ložiska v programu ADAMS/Engine, který 
pracuje v jednotkách stupeň. 
 
M - Moment [N/mm] φ - Úhlové natočení [rad] φ - Úhlové natočení [°] 
0 0 0 
11137 0,01 0,573 
58256 0,02 1,146 
118630 0,03 1,719 
191570 0,04 2,292 
280460 0,05 2,865 
380840 0,06 3,438 
491430 0,07 4,011 
613290 0,08 4,584 
743360 0,09 5,157 
878550 0,1 5,73 
Tab. 6.2 Hodnoty momentů a úhlových natočení 
 
Abych co nelépe vystihl ohybovou tuhost pro různé otáčky motoru značky Zetor typové 
řady III, tak jsem naměřené momenty pro různé úhlové natočení vložil do grafu (Obr. 6.9) a 
následně jsem výslednou křivku lineárně aproximoval, čímž jsem získal tuhost 
zjednodušeného 3D modelu.  
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Obr. 6.9 Závislost momentu na úhlovém natočení jehlového ložiska 
 
Takto získanou hodnotu ohybové tuhosti kO = 157411 N.mm/° jsem dosadil do 
vztahu (11),  
 
kMKP3D = 2*kO = 2*157411 = 314822 N.mm/°       
 
kterým jsem dopočítal ohybovou tuhost pro jeden jehlový element. 
 
Pro výpočet celkové ohybové tuhosti jsem použil vzorec (12), kde pak výsledná celková 

























*sin*314822360*sin* 7 598 672,8 N.mm/° . 
 
Výslednou celkovou ohybovou tuhost jehlového ložiska použiji při nastavení parametrů 
jehlového ložiska v programu ADAMS/Engine. 
 
Dalším důležitým parametrem pro nastavení jehlového ložiska v programu 
ADAMS/Engine je tlumení R3D. Hodnotu tlumení vypočítám ze vztahu (20), který jsem 
upravil do vztahu (21) 
 
== DD kR 33 *001,0  0,001* 7 598 672,8 = 7598,7 N.mm/°  ,   (21) 
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6.4 Nastavení jehlových ložisek v programu ADAMS/Engine  
Po vypočítání veškerých parametrů jehlového ložiska mohu v programu 
ADAMS/Engie - Template Builder zadat parametry tuhosti a tlumení pro jednotlivá ložiska 
vyvažovací hřídele. Pro vytvoření jehlového ložiska použiji následující postup. 
 
Build » Bearings » Linear Bearings » New…  
 
V dalším kroku jsem vyplnil parametry pro jednotlivá ložiska, kde jsem v ložisku 1 
(Obr. 4.5) kromě tuhosti a tlumení, které jsem vypočítal v předchozí kapitole, vložil i 
parametry tuhosti a tlumení pro zabránění axiálního pohybu vyvažovací hřídele. Parametry 
tuhosti a tlumení v axiálním směru jsem zadal dle pokynů vedoucího diplomové práce. Tyto 
parametry a nastavení pro ložisko 1 jsou znázorněny na Obr. 6.10. 
 
 
Obr. 6.10 Nastavení radiální a axiální tuhosti a tlumení v ložisku 1 
 
Ložisko 2 a ložisko 3 jsou v programu ADAMS/Engine nastaveny prakticky stejně jako 
ložisko 1 s tím rozdílem, že není zahrnuta axiální tuhost a tlumení. Nastavení ložiska 2 a 
ložiska 3 jsou zobrazena na Obr. 6.11. 
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Obr. 6.11 Nastavení radiální tuhosti a tlumení ložiska 2 a ložiska 3 
 
Po zadání parametrů jednotlivých ložisek v programu ADAMS/Engines - Temlate 
Builder jsem model vyvažovací hřídele uložil. V dalším kroku jsem otevřel v 
ADAMS/Engine Standard Interface model vyvažovací hřídele, načetl jsem ho jako subsystém 
a uložil. V posledním kroku jsem v ADAMS/Engine Standard Interface načetl vyvažovací 
hřídel jako General Assembly (sestava) a to pomocí postupu v předchozím kroku vytvořeného 
subsystému. 
Při načtení sestavy jsem využil nabídky automatického vložení Test Rigu (Obr. 6.12), 
který roztáčí vyvažovací hřídel v Bodě 1 (Obr. 4.11). 
 
 
Obr. 6.12 Vytvoření sestavy v programu ADAMS/Engine 
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Výpočtový model sestavy vyvažovací hřídele s jehlovými ložisky v programu 
ADAMS/Engine Standard Interface je zobrazen na  Obr. 6.13. 
 
 
Obr. 6.13 Sestava vyvažovací hřídele s jehlovými ložisky v programu ADAMS/Engine 
 
 
6.5 Nastavení spuštění dynamické analýzy vyvažovací hřídele 
V tomto bodě nastavím spouštěcí parametry dynamické analýzy pomocí programu 
ADAMS/Engine Standard Interface tím, že v hlavním liště tohoto programu vyberu 
 
Simulate » Crank Train Analysis » Steady-State Analysis, 
 
kde následně vyplním údaje pro spuštění  dynamické analýzy, viz. Obr. 6.14. 
 
 
Obr. 6.14 Nastavení parametrů pro spuštění dynamické analýzy 
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Při takto nastavené analýze, kdy otáčky vyvažovací hřídele prudce stoupnou z 0 až na 
2000 ot/min dojde k pulzaci na začátku grafu, viz. Obr. 6.15.  
 
 
Obr. 6.15 Vykreslení radiální síly v ložisku 1 s počáteční pulzací 
 
Křivka grafu pak udává nepřesné údaje o jednotlivých měřených parametrech, proto již 
v nastavení analýzy omezím vykreslení této nežádoucí části grafu viz. Obr. 6.16. 
 
 
Obr. 6.16 Nastavení ADAMS/Engine pro dynamickou analýzu včetně omezení 
 
V Obr. 6.17 jsem vykreslil křivku radiální síly (bez počáteční pulzace), která působí 
v ložisku 1. Jedna otáčka vyvažovací hřídele je pak na Obr. 6.17 vyznačena kótou. 
Vykreslení je již s omezením v nastavení výpočtu tudíž není vykreslena pulzace hodnot 
vlivem skokové změny otáček.  
Nutno znovu poznamenat, že ve výpočtu jsem používal dvojnásobné otáčky klikové 
hřídele, viz. podkapitola 2.1. 
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Obr. 6.17 Vykreslení křivky radiální síly v ložisko 1 bez pulzace 
 
S tímto nastavením získám hodnoty jednotlivých parametrů pro jehlová ložiska 
z dynamické analýzy v programu ADAMS/Engine Standard Interface.  
 
Těmito výslednými parametry jehlového ložiska jsou: 
 
• radiální síla,  
• radiální posunutí, 
• ohybový moment, 
• ohybový úhel. 
 
 
7 VÝSLEDKY DYNAMICKÉ ANALÝZY V JEHLOVÝCH 
LOŽISCÍCH VYVAŽOVACÍ HŘÍDELE 
Pomocí programu ADAMS/Engine Standard Interface jsem zjistil jednotlivé parametry 
jehlového ložiska, které jsem uvedl výše. Tyto parametry jsem získal pro každé ložisko zvlášť 
a v rozmezí otáček klikové hřídele 1000 až 2500 ot/min (resp. v rozmezí otáček vyvažovací 
hřídele 2000 až 5000 ot/min). Takto získané hodnoty jsem vložil do tabulek a z těchto tabulek 
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7.1 Výsledky maximálních radiálních sil v jehlových ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální hodnoty radiálních zatížení v jehlových 
ložiscích vyvažovací hřídele. Takto získané hodnoty jsem dosadil do Tab.7.1 a následně jsem 
tyto hodnoty vykreslil v grafu na Obr.7.1.   
 
Maximální radiální síly [N] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 228,5 525,2 214,9 
1100 274,1 631,4 258,2 
1200 323,9 747,4 305,4 
1300 378 873,6 356,7 
1400 436,6 1009,9 412,1 
1500 499,5 1156,3 471,6 
1600 542,5 1312,8 535,2 
1700 614,9 1478,5 603,3 
1800 714,4 1656,3 674,6 
1900 795,6 1842,1 751,3 
2000 880,5 2039,6 831,99 
2100 969,4 2246,7 916,3 
2200 1062,9 2454,1 1004,8 
2300 1160,95 2691,14 1096,77 
2400 1263 2929,4 1194,3 
2500 1369,7 3136,2 1274 
Tab. 7.1 Hodnoty maximálních radiálních sil v jehlových ložiscích 
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Obr. 7.1 Graf maximálních radiálních sil v jehlových ložiscích 
 
Z grafu na Obr. 7.1 je zřejmé, že maximální radiální síla působí v ložisku 2. Řádově 
stejné hodnoty jsou na ložisku 1 a ložisku 3, kde menší hodnoty jsem vypočítal na ložisku 3.  
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7.2 Výsledky maximálních deformačních posuvů v jehlových ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální deformační posuvy v jehlových 
ložiscích vyvažovací hřídele. Takto získané hodnoty jsem dosadil do Tab. 7.2 a následně 
jsem tyto hodnoty vykreslil v grafu na Obr. 7.2.   
 
Maximální deformační posuvy [mm] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 3,00E-04 9,50E-04 2,50E-04 
1100 3,50E-04 1,09E-03 2,99E-04 
1200 4,20E-04 1,25E-03 3,55E-04 
1300 4,90E-04 1,41E-03 4,10E-04 
1400 5,60E-04 1,56E-03 4,71E-04 
1500 6,30E-04 1,71E-03 5,41E-04 
1600 6,90E-04 1,88E-03 6,08E-04 
1700 7,70E-04 2,05E-03 6,80E-04 
1800 8,70E-04 2,24E-03 7,52E-04 
1900 9,50E-04 2,42E-03 8,20E-04 
2000 1,02E-03 2,62E-03 8,88E-04 
2100 1,10E-03 2,80E-03 9,58E-04 
2200 1,17E-03 2,98E-03 1,03E-03 
2300 1,25E-03 3,19E-03 1,09E-03 
2400 1,33E-03 3,39E-03 1,15E-03 
2500 1,40E-03 3,57E-03 1,20E-03 
Tab. 7.2 Hodnoty maximálních deformačních posuvů jehlových ložisek 
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Obr. 7.2 Graf maximálních deformačních posuvů jehlových ložisek 
 
Z grafu na Obr. 7.2 je vidět, že největší maximální deformační posuv nastává v ložisku 2 
a naopak nejmenší deformační posuv jsem vypočítal v ložisku 3. K hodnotám maximálního 
deformačního posuvu ložiska 3 se velmi blíží i hodnoty maximálních deformačních posuvů 
ložiska 1, které jsou nepatrně větší. 
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7.3 Výsledky maximálních ohybových momentů v jehlových ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální ohybový moment v jehlových ložiscích 
vyvažovací hřídele. Tento moment naklápí ložisko v ose kolmé na osu rotace vyvažovací 
hřídele. Získané hodnoty jsem dosadil do Tab. 7.3 a následně jsem tyto hodnoty vykreslil 
v grafu na Obr. 7.3.   
 
Maximální ohybové momenty [N.mm] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 10307,9 574,3 9501,5 
1100 12437,8 689,5 11435,6 
1200 14762,3 810 13552,4 
1300 17295,7 934,4 15854,5 
1400 20027,1 1084,3 18338,7 
1500 22963,1 1238,4 21007 
1600 26103 1402,62 23859,5 
1700 29581,5 1549,9 26948,9 
1800 32970,1 1764,36 30107 
1900 36887,5 1913,4 33593,6 
2000 40847,2 2046,9 37236,2 
2100 44691,3 2255,1 41025,1 
2200 49341,9 2473,3 44999,1 
2300 53963 2630,61 49104,7 
2400 58681,5 2940,2 53504,7 
2500 63680,4 3136,6 57994,4 
Tab. 7.3 Hodnoty maximálních ohybových momentů v jehlových ložiscích 
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Obr. 7.3 Graf maximálních ohybových momentů jehlových ložisek 
 
Z grafu na Obr. 7.3 je patrné, že největší maximální ohybový moment působí na ložisko 
1 a velmi blízké hodnoty jsem naměřil na ložisku 3. Naopak nejmenší ohybový moment jsem 
zaznamenal na ložisku 2.  
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7.4 Výsledky maximálních úhlů naklopení  v jehlových ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální úhly naklopení jehlových ložisek. 
Získané hodnoty jsem dosadil do Tab. 7.4 a následně jsem tyto hodnoty vykreslil v grafu na 
Obr. 7.4.   
 
Úhly naklopení jehlových ložisek [°] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 1,30E-03 2,12E-04 1,40E-03 
1100 1,60E-03 2,53E-04 1,60E-03 
1200 1,90E-03 2,87E-04 1,90E-03 
1300 2,30E-03 3,15E-04 2,20E-03 
1400 2,60E-03 3,56E-04 2,60E-03 
1500 3,00E-03 3,96E-04 3,00E-03 
1600 3,40E-03 4,35E-04 3,40E-03 
1700 3,90E-03 5,00E-04 3,80E-03 
1800 4,30E-03 5,45E-04 4,20E-03 
1900 4,90E-03 5,93E-04 4,80E-03 
2000 5,40E-03 6,31E-04 5,30E-03 
2100 5,90E-03 6,81E-04 5,70E-03 
2200 6,50E-03 7,25E-04 6,40E-03 
2300 7,10E-03 7,75E-04 7,00E-03 
2400 7,70E-03 8,26E-04 7,50E-03 
2500 8,40E-03 8,87E-04 8,30E-03 
Tab. 7.4 Maximální hodnoty úhlového naklopení jehlových ložisek 
 











900 1200 1500 1800 2100 2400 2700























Obr. 7.4 Graf maximálních úhlů naklopení jehlových ložisek 
 
Z grafu na Obr. 7.4 je vidět, že maximální úhel naklopení  je v ložisku 1 a řádově stejné 
hodnoty má i ložisko 3. Odchylky úhlu naklopení ložiska 1 a ložiska 3 jsou dány opět čepem 
pro ozubené kolo, které je v bezprostřední blízkosti ložiska 1. Minimální hodnoty úhlového 
naklopení jsou pak v ložisku 2.  
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7.5 Výsledky radiálních tuhostí jehlových ložisek 
V předchozích bodech jsem vypočítal hodnoty maximálních radiálních sil a maximálních 
deformačních posuvů pro jehlové ložiska při dynamickém zatěžování vyvažovací hřídele. 
Tyto výsledné hodnoty jsem vložil do Tab. 7.5 a vykreslil závislosti těchto hodnot do grafu 
na Obr. 7.5, Obr. 7.6, Obr. 7.7, kde jsem křivky lineárně aproximoval a tím získal tuhost 
jednotlivých ložisek. 
 
Max.radiální síly  
jehlového ložiska [N] 
Max.deformační posuv 
jehlového ložiska [mm] Otáčky klikové hřídele[ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 228,5 525,2 214,9 3,00E-04 9,50E-04 2,50E-04 
1100 274,1 631,4 258,2 3,50E-04 1,09E-03 2,99E-04 
1200 323,9 747,4 305,4 4,20E-04 1,25E-03 3,55E-04 
1300 378 873,6 356,7 4,90E-04 1,41E-03 4,10E-04 
1400 436,6 1009,9 412,1 5,60E-04 1,56E-03 4,71E-04 
1500 499,5 1156,3 471,6 6,30E-04 1,71E-03 5,41E-04 
1600 542,5 1312,8 535,2 6,90E-04 1,88E-03 6,08E-04 
1700 614,9 1478,5 603,3 7,70E-04 2,05E-03 6,80E-04 
1800 714,4 1656,3 674,6 8,70E-04 2,24E-03 7,52E-04 
1900 795,6 1842,1 751,3 9,50E-04 2,42E-03 8,20E-04 
2000 880,5 2039,6 831,99 1,02E-03 2,62E-03 8,88E-04 
2100 969,4 2246,7 916,3 1,10E-03 2,80E-03 9,58E-04 
2200 1062,9 2454,1 1004,8 1,17E-03 2,98E-03 1,03E-03 
2300 1160,95 2691,14 1096,77 1,25E-03 3,19E-03 1,09E-03 
2400 1263 2929,4 1194,3 1,33E-03 3,39E-03 1,15E-03 
2500 1369,7 3136,2 1273,96 1,40E-03 3,57E-03 1,20E-03 
Tab. 7.5 Hodnoty maximálních radiálních sil a posuvů jehlových ložisek 
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Obr. 7.5 Tuhost jehlového ložiska 1 z výsledných hodnot dynamické analýzy 
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Tuhost jehlového ložiska 2
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Obr. 7.6 Tuhost jehlového ložiska 2 z výsledných hodnot dynamické analýzy 
 
Tuhost jehlového ložiska 3
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Obr. 7.7 Tuhost jehlového ložiska 3 z výsledných hodnot dynamické analýzy 
 
 




Ústav automobilního  Jan Dítě  
a dopravního inženýrství   
62  Brno, 2010 
DIPLOMOVÁ PRÁCE 
7.6 Zhodnocení výsledků dynamické analýzy u jehlových ložisek 
• Působení radiální sily v jehlových ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy je zřejmé, že největší maximální radiální síla působí 
v ložisku 2. Tento fakt je dán tím, že ložisko 2 leží mezi dvěma vývažky, na které působí při 
rotaci odstředivé síly a ložisko 2 větší část těchto sil zachytává. Zbylou část zachytává ložisko 
1 a ložisko 3, kde nejmenší maximální radiální sílu zachytává ložisko 3. Hodnota maximální 
radiální síly v ložisku 1 je nepatrně vyšší než u ložiska 3, tuto odchylku maximálních 
radiálních sil ložiska 1 od ložiska 3 způsobuje působení reakční síly od pohonné jednotky, 
která je umístěna na čepu pro ozubené kolo v blízkosti ložiska 1. 
 
• Působení deformačních posuvů v jehlových ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýza je zřejmé, že největší maximální deformační posuv koná 
ložisko 2. Tento fakt je dám tím, že v místě ložiska 2 působí největší maximální radiální síly a 
úhel naklopení ložiska 2 je nejmenší ze všech tří ložisek. Nejmenší maximální deformační 
posuv pak koná ložisko 3, na které působí nejmenší radiální síla a úhel naklopení tohoto 
ložiska je druhý největší. Hodnota maximálního deformačního posuvu ložiska 1 je velmi 
blízká maximálním deformačním posuvům ložiska 3. 
 
• Působení ohybového momentu v jehlových ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy je zřejmé, že největší maximální ohybový moment 
působí  v ložisku 1. Tento fakt je dám tím, že v blízkosti ložiska 1 působí odstředivá síla od 
nejbližšího vývažku a z druhé strany ložiska působí reakční síla od zavazbené pohonné 
jednotky, která roztáčí vyvažovací hřídel. Tato pohonná jednotka je v reálném případě 
nahrazena ozubeným kolem. To zároveň vysvětluje, proč se maximální ohybový moment  na 
ložisku 3 přesně neshoduje s maximálním ohybovým momentem na ložisku 1. Nejmenší 
maximální ohybový moment jsem naměřil na ložisku 2, jehož hodnota je dána rozdílem 
momentů odstředivých sil od obou vývažků a reakční síly od pohonné jednotky. 
 
• Působení úhlu naklopení v jehlových ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy lze konstatovat, že největší maximální úhlová naklopení 
jsou na ložisku 1 a ložisku 3 prakticky shodná. Ovšem nepatrně vyšší hodnotu maximálního 
úhlu naklopení jsem naměřil na ložisku 1. Tato odchylka je dána pohonnou jednotkou, která 
je umístěna na čepu pro ozubené kolo. Naopak nejnižší hodnotu maximálního úhlu naklopení 
jsem naměřil na ložisku 2, u kterého díky souměrně rotujícím vývažkům na obou stranách 
dochází k minimálnímu naklápění ložiska. 
 
• Vliv dynamické analýzy na tuhost jednotlivých jehlových ložisek 
 
Z výsledků dynamické analýzy maximálních radiálních sil a deformačních posuvů jsem 
vypočítal, že tuhost všech tří jehlových ložisek je shodná. 
Hodnoty maximálních tuhostí vypočítané pomocí dynamické analýzy jsou kombinací 
radiální a ohybové tuhosti jehlových ložisek.  
 
 
Všechny parametry jehlového ložiska jsou naměřeny v ustáleném stavu. Tento stav je 
pro všechny parametry stejný a je dám nastavením dynamické analýzy v podkapitole 6.5. 
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8 PARAMETRY A NASTAVENÍ PRO VÝPOČET KLUZNÉHO 
LOŽISKA V PROGRAMU ADAMS/ENGINE  
Pro výpočet kluzných ložisek v programu ADAMS/Engine je zapotřebí znát pouze tyto 
rozměry a hodnoty: vnitřní průměr ložiska, šířku kluzného ložiska, viskozita oleje a tlak oleje 
v mazací soustavě.  
Z geometrických rozměrů vyvažovací hřídele jsem dle pokynů vedoucího diplomové 
práce  zvolil vnitřní průměr kluzného ložiska 45 mm a šířku kluzného ložiska jsem zvolil 
s ohledem na maximální šířku ložiskové části na vyvažovací hřídeli 20 mm. Dále jsem dle 
pokynu vedoucího diplomové práce nastavil konstantní tlak v mazací soustavě vyvažovací 
hřídele na hodnotu 0,5 MPa (tento tlak by byl stejný jako tlak v mazací soustavě celého 
motoru) a viskositu oleje závislou na teplotě oleje jsem nastavil pomocí programu  
ADAMS/Engine - Template Builder. 
Jak jsem již psal v kapitole 3.2.2, tak pro výpočet kluzného ložiska jsem použil 
hydrodynamické databáze programu ADAMS/Engine, v kterých je Reynoldsova rovnice 
uložena pro určitý rozsah otáček. Nastavení ostatních parametrů jsem zvolil opět dle pokynů 
vedoucího diplomové práce. Nastavení kluzných  ložisek je zobrazeno na Obr. 8.1, Obr. 8.2 
a Obr. 8.3 v následující kapitole. 
 
8.1 Nastavení kluzných ložisek v programu ADAMS/Engine 
Pro vytvoření kluzných ložisek v programu ADAMS/Engine - T.B. použiji následující postup. 
 
Build » Bearings » Hydrodynamic Bearing  » New… 
 
 
Obr. 8.1 Nastavení kluzného ložiska 1 v programu ADAMS/Engine Template Builder 
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Obr. 8.2 Nastavení kluzného ložiska 2 v programu ADAMS/Engine Template Builder 
 
 
Obr. 8.3 Nastavení kluzného ložiska 3 v programu ADAMS/Engine Template Builder 
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Pro vytvoření výpočtového modelu sestavy vyvažovací hřídele s kluznými ložisky jsem 
použil „stejný“ postup jako v kapitole 6.4 a to včetně automatického vložení Test Rigu. Pro 
výpočet jsem použil stejné nastavení jako je uvedeno v kapitole 6.5, kde jsem stejným 
způsobem vyeliminoval počáteční pulzace při skokovém rozběhu z nulových otáček na 
požadované otáčky vyvažovací hřídele. 
Výpočtový model sestavy vyvažovací hřídele s kluznými ložisky v programu 
ADAMS/Engine Standard Interface je zobrazen na  Obr. 8.3 . 
 
 
Obr. 8.3 Sestava vyvažovací hřídele s kluznými ložisky v programu ADAMS/Engine 
 
S tímto natavením získám hodnoty jednotlivých parametrů pro kluzná ložiska, která jsem 
získal z analýzy v programu ADAMS/Engine.  
 
Těmito výslednými parametry kluzného ložiska jsou: 
 
• radiální síla,  
• deformační posuv, 
• minimální tloušťka mazací vrstvy, 




9 VÝSLEDKY DYNAMICKÉ ANALÝZY V KLUZNÝCH 
LOŽISCÍCH VYVAŽOVACÍ HŘÍDELE 
Po nastavení kluzných ložisek v programu ADAMS/Engine - Template Builder a po 
dynamické analýze sestavy dle nastavení v kapitole 8.1 v programu ADAMS/Engine Standard 
Interface jsem získal výsledné parametry, které jsem shrnul do tabulek a grafů v následujících 
kapitolách. Stejně jako v kapitole 7 jsem pro výpočet používal otáčky vyvažovací hřídele, 
které jsou dvojnásobné než otáčky klikového hřídele. Do tabulek a grafů jsem však pro lepší 
představu o spektru otáček uvedl otáčky klikové hřídele. 
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9.1 Výsledky maximálních radiálních sil v kluzných ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální hodnoty radiálních sil působících 
v kluzných ložiscích vyvažovací hřídele. Takto získané hodnoty jsem dosadil do Tab. 9.1 a 
následně jsem tyto hodnoty vykreslil v grafu na Obr. 9.1.   
 
Maximální radiální síly [N] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 180,6 625,7 166,6 
1100 214,3 755,3 198,1 
1200 252,4 896,5 233,5 
1300 292,8 1048,3 270,9 
1400 337,9 1211,9 311,1 
1500 384,9 1394 354,8 
1600 435,6 1582,1 400,3 
1700 489,2 1800,7 449,6 
1800 549,3 2047,5 515,3 
1900 608,8 2234,2 562,6 
2000 670,4 2468,9 622,4 
2100 738 2721,1 685,9 
2200 808,5 2985,8 751,1 
2300 883,7 3262,7 822,2 
2400 961,8 3590,9 894,8 
2500 1044,1 3856,3 971 
Tab. 9.1 Hodnoty maximálních radiálních sil v kluzných ložiscích 
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Obr. 9.1 Graf maximálních radiálních sil působících v kluzných ložiscích 
 
Z grafu na Obr. 9.1 je zřejmé, že maximální radiální síla působí v ložisku 2. Řádově 
stejné hodnoty jsou na ložisku 1 a ložisku 3, kde menší hodnoty jsem vypočítal na ložisku 3.  
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9.2 Výsledky maximálních deformačních posuvů v kluzných ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální deformační posuvy v kluzných ložiscích 
vyvažovací hřídele. Takto získané hodnoty jsem dosadil do Tab. 9.2 a následně jsem tyto 
hodnoty vykreslil v grafu na Obr. 9.2.   
 
Maximální deformační posuvy [mm] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 6,00E-03 1,28E-02 5,60E-03 
1100 6,10E-03 1,30E-02 5,90E-03 
1200 6,50E-03 1,33E-02 6,10E-03 
1300 6,90E-03 1,37E-02 6,50E-03 
1400 7,10E-03 1,40E-02 6,90E-03 
1500 7,50E-03 1,45E-02 7,30E-03 
1600 7,80E-03 1,47E-02 7,50E-03 
1700 8,30E-03 1,52E-02 7,80E-03 
1800 8,50E-03 1,56E-02 7,90E-03 
1900 8,60E-03 1,59E-02 8,20E-03 
2000 8,90E-03 1,64E-02 8,60E-03 
2100 9,40E-03 1,66E-02 8,80E-03 
2200 9,90E-03 1,68E-02 9,20E-03 
2300 1,02E-02 1,69E-02 9,40E-03 
2400 1,06E-02 1,72E-02 9,80E-03 
2500 1,09E-02 1,74E-02 1,05E-02 
Tab. 9.2 Hodnoty maximálních deformačních posuvů v kluzných ložiscích 
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Obr. 9.2 Graf maximálních deformačních posuvů v kluzných ložiscích 
 
Z grafu na Obr. 9.2 je zřejmé, že nevětší maximální deformační posuv působí 
v ložisku 2. Řádově stejné hodnoty jsou na ložisku 1 a ložisku 3, kde menší hodnoty 
maximálního deformačního posuvu jsem vypočítal na ložisku 3.  
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9.3 Výsledky minimální tloušťky olejových vrstev v kluzných ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal minimální tloušťky olejové vrstvy mezi vyvažovací 
hřídelí a pouzdrem kluzného ložiska. Vypočítané hodnoty jsem vložil do Tab. 9.3 a následně 
jsem pro tyto hodnoty vykreslil do graf na Obr. 9.3. 
 
Minimální mazací vrstva kluzného ložiska[mm] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 2,00E-02 1,25E-02 2,01E-02 
1100 1,95E-02 1,23E-02 1,92E-02 
1200 1,88E-02 1,15E-02 1,89E-02 
1300 1,83E-02 1,11E-02 1,86E-02 
1400 1,79E-02 1,07E-02 1,77E-02 
1500 1,76E-02 1,06E-02 1,76E-02 
1600 1,68E-02 9,90E-03 1,68E-02 
1700 1,67E-02 9,60E-03 1,67E-02 
1800 1,66E-02 9,50E-03 1,67E-02 
1900 1,64E-02 9,20E-03 1,66E-02 
2000 1,62E-02 8,80E-03 1,64E-02 
2100 1,58E-02 8,70E-03 1,61E-02 
2200 1,56E-02 8,50E-03 1,58E-02 
2300 1,54E-02 8,30E-03 1,57E-02 
2400 1,51E-02 8,20E-03 1,54E-02 
2500 1,49E-02 7,90E-03 1,48E-02 
Tab. 9.3 Hodnoty minimální olejové vrstvy kluzných ložisek 
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Obr. 9.3 Graf minimálních tloušťky olejových vrstev v kluzných ložiscích 
 
Z grafu na Obr. 9.3 je zřejmé, že největší minimální olejová vrstva se nachází na ložisku 
1 a 3, které se od sebe liší nepatrně. Nejmenší minimální olejová vrstva je na ložisku 2. 
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9.4 Výsledky maximálních třecích momentů v kluzných ložiscích 
Z dynamické analýzy jsem vypočítal maximální třecí momenty působící v jednotlivých 
ložiscích vyvažovací hřídele. Vypočítané hodnoty jsem vložil do Tab. 9.4 a následně jsem 
pro tyto hodnoty vykreslil do grafu na Obr. 9.4. 
         
Maximální třecí momenty [N.mm] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 205 229,5 208,9 
1100 225,7 253,9 225,5 
1200 246,5 279,4 246,3 
1300 268,4 306,1 267,4 
1400 281,5 339,5 282,2 
1500 302,7 361,7 305,3 
1600 322,1 395,5 321,3 
1700 342,6 424,8 345,2 
1800 376,1 452,2 371,1 
1900 401,7 477 400,4 
2000 424,3 506,8 422,6 
2100 447,2 536,8 445,4 
2200 470,4 566,4 468,8 
2300 493,3 597,8 491,3 
2400 517,2 626,1 520,6 
2500 541,1 662,9 542,1 
Tab. 9.4 Hodnoty maximálních třecích momentů v kluzných ložiscích 
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Obr. 9.4 Graf maximálních třecích momentů v kluzných ložiscích 
 
Z grafu na Obr. 9.4 je patrné, že maximální třecí moment působí v ložisku 2 a minimální 
třecí moment působí prakticky shodně v ložisku 1 a ložisku 3. 
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9.5 Výsledky radiálních tuhostí kluzných ložisek 
V předchozích bodech jsem vypočítal hodnoty radiálních sil a deformačních posuvů pro 
kluzná ložiska při dynamickém zatěžování vyvažovací hřídele. Tyto výsledné hodnoty jsem 
vložil do Tab. 9.5 a vykreslil závislosti obou těchto hodnot do grafu na Obr. 9.5, Obr. 9.6 a 
Obr. 9.7, kde jsem jednotlivé křivky lineárně aproximoval a tím jsem získal tuhosti 
jednotlivých ložisek při dynamickém zatěžování. 
 
Maximální radiální síla kluzného 
ložiska [N] 
Maximální deformační posuv 
kluzného ložiska [mm] Otáčky klikové hřídele [ot/min] 
Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 Ložisko 1 Ložisko 2 Ložisko 3 
1000 180,6 625,7 166,6 6,00E-03 1,28E-02 5,60E-03 
1100 214,3 755,3 198,1 6,10E-03 1,30E-02 5,90E-03 
1200 252,4 896,5 233,5 6,50E-03 1,33E-02 6,10E-03 
1300 292,8 1048,3 270,9 6,90E-03 1,37E-02 6,50E-03 
1400 337,9 1211,9 311,1 7,10E-03 1,40E-02 6,90E-03 
1500 384,9 1394 354,8 7,50E-03 1,45E-02 7,30E-03 
1600 435,6 1582,1 400,3 7,80E-03 1,47E-02 7,50E-03 
1700 489,2 1800,7 449,6 8,30E-03 1,52E-02 7,80E-03 
1800 549,3 2047,5 515,3 8,50E-03 1,56E-02 7,90E-03 
1900 608,8 2234,2 562,6 8,60E-03 1,59E-02 8,20E-03 
2000 670,4 2468,9 622,4 8,90E-03 1,64E-02 8,60E-03 
2100 738 2721,1 685,9 9,40E-03 1,66E-02 8,80E-03 
2200 808,5 2985,8 751,1 9,90E-03 1,68E-02 9,20E-03 
2300 883,7 3262,7 822,2 1,02E-02 1,69E-02 9,40E-03 
2400 961,8 3590,9 894,8 1,06E-02 1,72E-02 9,80E-03 
2500 1044,1 3856,3 971,0 1,09E-02 1,74E-02 1,05E-02 
Tab. 9.5 Hodnoty maximálních radiálních sil a deformačních posuvů kluzných ložisek 
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Obr. 9.5 Tuhost kluzného ložiska 1 z výsledných hodnot dynamické analýzy 
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Tuhost kluzného ložiska 2
































Obr. 9.6 Tuhost kluzného ložiska 2 z výsledných hodnot dynamické analýzy 
 
Tuhost kluzného ložiska 3




































Obr. 9.6 Tuhost kluzného ložiska 2 z výsledných hodnot dynamické analýzy 
 
Z výsledků je zřejmé, že největší tuhost má ložisko 2. Nejmenší tuhost má pak ložisko 1 
a nepatrně větší tuhost má ložisko 3. 
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9.6 Zhodnocení výsledků dynamické analýzy kluzných ložisek 
• Působení radiální sily v kluzných ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy je zřejmé, že největší maximální radiální síla působí 
v ložisku 2. Tento fakt je dán tím, že ložisko 2 leží mezi dvěma vývažky, které vytvářejí při 
rotaci odstředivé síly a ložisko 2 větší část těchto sil zachytává. Zbylou část zachytává ložisko 
1 a ložisko 3, kde nejmenší maximální radiální sílu zachytává ložisko 3. Hodnota maximální 
radiální síly v ložisku 1 je nepatrně vyšší než u ložiska 3, tuto odchylku maximálních 
radiálních sil ložiska 1 od ložiska 3 způsobuje působení reakční síly od pohonné jednotky, 
která je umístěna na čepu pro ozubené kolo v blízkosti ložiska 1. 
 
• Vliv deformačních posuvů na kluzná ložiska vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy je zřejmé, že maximální deformační posuv koná ložisko 
2. Tento fakt je dám tím, že v místě ložiska 2 působí největší maximální radiální síly a úhel 
naklopení ložiska 2 je nejmenší ze všech tří ložisek. Nejmenší maximální deformační posuv 
pak koná ložisko 3, na které působí nejmenší radiální síla a úhel naklopení tohoto ložiska je 
druhý největší. Hodnota maximálního deformačního posuvu ložiska 1 je velmi blízká 
maximálním deformačním posuvům ložiska 3. 
 
• Vliv minimální tloušťky olejové vrstvy v kluzných ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy je zřejmé, že nejnižší hodnoty minimální olejové vrstvy 
jsou v ložisku 2. Tento fakt je úzce spjat s největšími maximálními deformačními posuvy a 
maximálními radiálními silami v tomto ložisku. Nejvyšší hodnoty minimální tloušťky olejové 
vrstvy jsem vypočítal téměř shodně na ložisku 1 a ložisku 3. 
V důsledku to znamená, že čím větší deformační posuvy a radiální síly na ložisko 
působí, tím menší minimální olejovou vrstvu ložisko má. Což může v krajním případě vést 
k meznímu tření(tj. ke kontaktu čepu a kluzného pouzdra). 
 
• Vliv maximálního třecího momentu v kluzných ložiscích vyvažovací hřídele 
 
Z výsledků dynamické analýzy je zřejmé, že největší maximální třecí moment působí 
v ložisku 2. Tento fakt lze vysvětlit tím, že v ložisku 2 působí největší maximální radiální síla, 
což vede ke zmenšení minimální olejové vrstvy a tím k zvýšení tření. Nejmenší maximální 
třecí moment jsem pak vypočítal v ložisku 3. Hodnoty nepatně vyššího třecího momentu než 
u ložiska 3 jsem vypočítal u ložiska 1, kde tuto odchylku lze vysvětlit rozdílnými hodnotami 
maximálních radiálních sil působících v těchto krajních ložiscích. 
 
• Vliv dynamické analýzy na tuhost jednotlivých kluzných ložisek 
 
Z výsledků dynamické analýzy maximálních radiálních sil a deformačních posuvů jsem 
zjistil, že největší tuhost je v ložisku 2 a nejmenší tuhost jsem vypočítal na ložisku 1. Hodnota 
tuhosti ložiska 1 je nepatrně menší než tuhost ložiska 3, to je dáno nepatrně větším 
maximálním deformačním posuvem. 
Hodnoty maximálních tuhostí vypočítané pomocí dynamické analýzy jsou kombinací 
radiální a ohybové tuhosti jehlových ložisek. 
 
 
Všechny parametry kluzného ložiska jsou naměřeny v ustáleném stavu. Tento stav je pro 
všechny parametry stejný a je dám nastavením dynamické analýzy v podkapitole 6.5. 
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10 POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ DYNAMICKÉ ANALÝZY    
JEHLOVÝCH A KLUZNÝCH LOŽISEK 
V předchozích kapitolách jsem pomocí dynamických analýz zjistil parametry 
maximálních radiálních sil, maximálních deformačních posuvů a tuhostí pro jehlová a kluzná 
ložiska. Tyto společné parametry jsem pro přehlednost vykreslil do grafů v následujících  
podkapitolách. 
   
10.1 Porovnání maximálních radiálních sil jehlového a kluzného ložiska 












1000 1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400 2600























Obr. 10.1 Hodnoty maximálních radiálních sil na jehlových a kluzných ložiscích 
 
Po dynamických analýzách jehlových a kluzných ložisek vyvažovací hřídele jsem získal 
hodnoty maximálních radiálních sil pro každé ze tří ložisek vyvažovací hřídele. Z grafu na 
Obr. 10.1 je zřejmé, že hodnoty jednotlivých ložisek se od sebe příliš neliší, ale přesto 
největších radiálních sil dosahuje kluzné ložisko 2, které leží uprostřed vyvažovací hřídele. 
Maximální radiální síla na jehlovém a kluzném ložisku 2 se při otáčkách klikové hřídele 1000 
ot/min liší o hodnotu 100,5 N a maximální hodnoty radiálních sil při otáčkách klikové hřídele 
2500 ot/min se liší o hodnotu 720,1 N . 
U krajních ložisek (ložisko 1 a ložisko 3) se hodnoty liší v menší míře, avšak větší 
maximální radiální síly jsem naměřil na jehlovém ložisku. Rozdíl maximálních radiálních sil 
mezi jehlovým a kluzným ložiskem 1 při otáčkách 1000 ot/min je 47,9 N a při otáčkách 2500 
ot/min je rozdíl  325,6 N. Na ložisku 3 má pak největší maximální radiální sílu opět jehlové 
ložisko a rozdíl maximálních radiálních sil jehlového a kluzného ložiska při otáčkách 1000 
ot/min je 48,3 N a při otáčkách 2500 ot/min je rozdíl 302,96 N.  
Hodnota maximálních radiálních sil se při nízkých otáčkách příliš neliší, ale s rostoucími 
otáčkami dochází k relativně velkým rozdílům. Největší radiální sílu jsem vypočítal na 
kluzném ložisku 2. 
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10.2 Porovnání maximálních deformačních posuvů jehlového a kluzného 
ložiska 
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Obr. 10.2 Hodnoty maximálních deformačních posuvů na jehlových a kluzných ložiscích 
 
Po dynamických analýzách jehlových a kluzných ložisek vyvažovací hřídele jsem získal 
hodnoty maximálních deformačních posuvů pro každé ze tří ložisek vyvažovací hřídele. 
Z grafu na Obr. 10.2 je zřejmé, že hodnoty deformačních posuvů kluzných ložisek jsou 
podstatně větší než hodnoty maximálních deformačních posuvů jehlových ložisek.  
Největší maximální deformační posuv koná ložisko 2, kde se hodnoty maximálních 
deformačních posuvů obou typů ložisek liší při otáčkách klikového hřídele 1000 ot/min o 
hodnotu 0,01185 mm a při otáčkách 2500 ot/min se liší o hodnotu 0,01383 mm.  
V místě ložiska 3 se maximální deformační posuv při otáčkách 1000 ot/min liší o 
hodnotu 0,00535 mm a při otáčkách klikové hřídele 2500 ot/min je rozdíl hodnot obou ložisek 
0,0093 mm. Vyšší hodnoty než u ložiska 3 jsem vypočítal u ložiska 1, kde se liší maximální 
deformační posuv při otáčkách klikového hřídele 1000 ot/min o hodnotu 0,0057 mm a při 
otáčkách 2500 ot/min se liší maximální deformační posuv o hodnou 0,0095 mm.  
Mezi hodnotami deformačních posuvů jehlového a kluzného ložiska jsou velké rozdíly. 
Největší deformační posuv z těchto dvou ložisek koná kluzné ložisko. To je dáno tím, že mezi 
ložiskovým pouzdrem a čepem vyvažovací hřídele je olejová vrstva, která se vlivem 
zvětšujících se odstředivých sil zmenšuje.  
Tento jev má pak za následek větší deformační posuvy než u jehlového ložiska, jehož 
jehlové elementy jsou již z prvopočátku v přímém kontaktu s čepem vyvažovací hřídele a 
vlastním ložiskovým pouzdrem. 
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10.3 Porovnání tuhostí jehlového a kluzného ložiska 
Tuhosti jehlových ložisek
Wr1 = 1E+06 δ1 - 125,56
Wr3 = 1E+06 δ3 - 98,987
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Obr. 10.3 Tuhost jehlových ložisek z výsledných hodnot dynamické analýzy 
 
Maximální tuhosti kluzných ložisek
Wr2 = 645921 δ2 - 7820,2
Wr1 = 173074 δ1 - 887,57
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Obr. 10.4 Tuhost kluzných ložisek z výsledných hodnot dynamické analýzy 
 
Z grafů na Obr. 10.3 a Obr.10.4 je zřejmé, že největší tuhost mají jehlová ložiska. 
Rozdíl mezi tuhostí jehlového ložiska a největší hodnotou kluzného ložiska(ložiska 2) je 
354079N/mm. Toto srovnání je pouze orientační. 
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11 ZÁVĚR 
Tato diplomová práce zpracovává problematiku dynamické analýzy ložisek pro 
vyvažovací hřídele motoru značky Zetor typové řady III v programu ADAMS/Engine. 
Předmětem analýzy je stávající jehlové ložisko HK 4520 a kluzné ložisko. 
Dříve něž zhodnotím naměřené hodnoty z dynamických analýz, rád bych shrnul výhody 
a nevýhody obou ložisek. Následující informace nebyly zkoumány v této diplomové práci a 
vycházejí z použité literatury a obecných zdrojů, ale jsou důležité pro rozhodnutí, které ze 
dvou ložisek je nejlepší pro motor značky Zetor typové řady III. 
Prvním typem ložiska je jehlové ložisko, kterým je v současné době osazen vyvažovací 
hřídel v motoru značky Zetor typové řady III. Z hlediska konstrukce se jedná o relativně 
jednoduchý prvek, který potřebuje minimální zástavbový prostor. To je dáno tím, že se skládá 
z několika desítek jehlových elementů, které mají malý průměr a poměrně velkou šířku. 
Z konstrukce vyplývá, že jehlové elementy se odvalují po přímce, což vede k nízkým ztrátám 
a relativně vysokým účinnostem. Při navrhování jehlového ložiska musíme dbát na velmi 
přesné výpočty a hlavně musíme znát přesný účel použití, protože jehlové ložisko se používá 
pro nízko a středně otáčkové stroje. Při vysokých otáčkách se totiž životnost ložiska velmi 
snižuje. Fakt, že ložisko má mnoho jehlových elementů, úzce souvisí i s hlukem, který je u 
jehlových ložisek veliký (zejména při vysokých otáčkách). Bezesporu největší výhodou 
tohoto typu ložiska je bezúdržbovost. Jehlové ložisko nevyžaduje žádnou mazací soustavu, 
protože v něm velmi často dochází k suchému tření. Ovšem v motoru značky Zetor typové 
řady III se částečně maže a chladí olejovou mlhou, kterou vytvářejí rotační části klikového 
ústrojí. 
Druhým typem je kluzné ložisko, které tvoří alternativu jehlovému ložisku. Z hlediska 
konstrukce se jedná o jednoduché pouzdro, které díky malé tloušťce stěny zabírá minimální 
zástavbový prostor. Stejně jako u jehlových ložisek se klade velký důraz na přesný výpočet. 
Kluzné ložisko se používá u strojů se středními a vysokými otáčkami. To je dáno tím, že si 
ložisko potřebuje vytvořit minimální mazací vrstvu, kterou oddělí čep a ložiskové pouzdro. 
 Při poklesu otáček pod minimální hranici totiž dochází k meznímu tření (tj. kontaktu 
kluzných ploch). Tento jev nastává zejména při rozběhu, doběhu a poklesu otáček pod 
minimální hranici. S tímto jevem je spojena řada výhod a nevýhod kluzného ložiska. Při 
vzniku kapalinného tření (tj. vytvoření alespoň minimální mazací vrstvy) můžeme 
konstatovat, že kluzná ložiska mají za určitých podmínek třecí ztráty přibližně stejné, jako 
mají jehlová ložiska. Další výhodou je poměrně velká tlumící schopnost mazací vrstvy, která 
zároveň snižuje hlučnost ložiska. Při vypočtení vhodné vůle, zvolení vhodného maziva a při 
středních otáčkách můžeme konstatovat, že kluzná ložiska mají téměř shodnou statickou 
únosnost jako jehlová ložiska. Hlavní výhodou je pak vysoká životnost kluzného ložiska 
zejména při vysokých otáčkách a dodržení podmínky minimální mazací vrstvy.  
Ovšem i kluzné ložisko má několik velkých nevýhod. Největší nevýhodou je nutnost 
bezchybné mazací soustavy, závislost na kvalitě oleje (zejména v závislosti viskozity na 
teplotě). Teplota hraje důležitou roli zejména v zimních obdobích, kdy při nízkých teplotách 
bývá olej zatuhlý a v kluzném ložisku dochází k meznímu tření a tím ke snižování životnosti 
ložiska. 
Při hodnocení obou ložisek z ekonomického hlediska je třeba se na oba typy ložisek 
dívat ze dvou pohledů. Z pohledu zákazníka, pro kterého by při opravě byla levnější varianta 
koupit kluzné ložiska a z pohledu firmy Zetor Tractors a. s., které by narostly náklady na 
vytvoření mazací soustavy, upravení bloku motoru a vyvažovací hřídele. 
Před hodnocením výsledků dynamické analýzy musím znovu upozornit, že hodnoty 
otáček klikové hřídele uváděné ve výsledných tabulkách a grafech, jsem uvedl záměrně pro 
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lepší představu spektra otáček motoru značky Zetor typové řady III, a že hodnoty otáček 
vyvažovací hřídele zadávané při výpočtech byly dvojnásobné, viz. kapitola 2.1. 
K hodnocení jsem použil dva základní společné parametry a to hodnotu maximálních 
radiálních sil a maximálních radiálních deformací. Pro porovnání vypočítaných hodnot 
z dynamických analýz jsem musel omezit nastavení dynamických testů pro obě ložiska. Toto 
nastavení spočívalo v měření hodnot v ustáleném stavu pro otáčky klikové hřídele 1000 až 
2500 ot/min (resp. 2000 až 5000 ot/min vyvažovací hřídele), viz. podkapitola 6.5. 
Z výsledků dynamických analýz jehlového a kluzného ložiska mohu konstatovat, že 
největší maximální radiální sílu jsem vypočítal na kluzném ložisku 2, které je umístěno 
uprostřed vyvažovací hřídele. Hodnota maximální radiální síly na kluzném ložisku 2 činí 
3 856,3 N a to při otáčkách klikové hřídele 2500 ot/min (resp. při otáčkách 5000 ot/min  
vyvažovací hřídele). Rozdíl mezi největší maximální radiální silou jehlového a kluzného 
ložiska 2, při otáčkách klikové hřídele 2500 ot/min je 720,1 N, což je rozdíl cca 18,6 %.  
Z výsledků maximálních radiálních sil tedy plyne, že největší hodnota maximálních 
radiálních sil je na kluzném ložisku 2 a v porovnání s maximálními hodnotami na jehlovém 
ložisku 2 mohu konstatovat, že s rostoucími otáčkami klikové (vyvažovací) hřídele roste i 
rozdíl maximálních radiálních sil mezi oběma ložisky. 
Druhou základní hodnotou, kterou jsem získal z dynamických analýz mezi jehlovým a 
kluzným ložiskem je hodnota maximálních deformačních posuvů, kde největší maximální 
deformační posuvy konají kluzná ložiska.  
Největší maximální deformační posuv nastává na kluzném ložisku 2, které je umístěno 
uprostřed vyvažovací hřídele. Jeho hodnota je 0,0174 mm při otáčkách klikové hřídele 
2500 ot/min (resp. při otáčkách vyvažovací hřídele 5000 ot/min). Rozdíl mezi největší 
maximální deformací jehlového a kluzného ložiska 2, při otáčkách klikové hřídele 
2500 ot/min je 0,01383 mm, což je rozdíl cca 79,5%.  
Z výsledků maximálních deformačních posuvů plyne, že s rostoucími otáčkami klikové 
(vyvažovací) hřídele roste i rozdíl maximálních deformačních posuvů. 
Po získání hodnot tuhostí pro jednotlivá ložiska jsem z grafu závislosti maximálních 
radiálních sil na maximálních deformačních posuvech vykreslil křivku, kterou jsem následně 
lineárně aproximoval, a získal tuhosti pro jednotlivá jehlová a kluzná ložiska. Již z výsledků 
maximálních radiálních sil a deformačních posuvů je zřejmé, že největší tuhost mají jehlová 
ložiska, jejichž hodnota tuhosti je 1000000 N/mm a je pro všechny tři ložiska stejná.  
Největší tuhost kluzného ložiska jsem vypočítal na ložisku 2, kde působí sice největší 
maximální síla, ale zároveň je zde nejmenší nárůst maximálního deformačního posuvu 
v závislosti na otáčkách. Hodnota tuhosti kluzného ložiska 2 je 645921 N/mm. Rozdíl mezi 
tuhostí jehlového ložiska a největší tuhostí kluzného ložiska je 354079 N/mm, což je 
cca 35,4 %. Porovnání tuhostí jehlového a kluzného ložiska můžeme brát pouze jako 
orientační, protože u kluzného ložiska se jedná o deformační posunutí, na které má vliv 
mazací vrstva, tudíš porovnání není objektivní. 
Při zohlednění všech výhod a nevýhod obou typů ložisek a zároveň na základě výsledků 
dynamické analýzy jsem se rozhodl pro jehlové ložisko. Toto rozhodnutí jsem učinil na 
základě výsledků dynamických analýz, kdy jehlové ložisko mělo menší radiální síly a menší 
deformační posuvy než kluzné ložisko. Dalším parametrem, proč jsem se rozhodl pro jehlové 
ložisko, je bezúdržbovost ložiska a to zejména proto, že jehlové ložisko nepotřebuje ke svému 
chodu mazací soustavu. 
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13 SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
Symbol Název Jednotka 
a hlavní poloosa kontaktní elipsy [mm] 
E modul pružnosti v tahu [Pa] 
h tloušťka kapalinné vrstvy [m] 
h délka jehlového elementu [mm] 
h  tloušťka kapalinné vrstvy v místě maximálního tlaku [m] 
k tuhost celého ložiska [N.mm-1] 
kR radiální tuhost části jehlového elementu [N.mm-1] 
kO ohybová tuhost poloviny jehlového elementu [N.mm/°] 
kMKP2D radiální tuhost celého jehlového elementu [N.mm-1] 
kMKP3D ohybová tuhost celého jehlového elementu [N.mm/°] 
k2D celková radiální tuhost celého jehlového ložiska [N.mm-1] 
k3D celková ohybová tuhost celého jehlového ložiska [N.mm/°] 
npř přeběhové otáčky [min-1] 
nv otáčky vyvažovací hřídele [min-1] 
p počet jehlových elementů [-] 
p tlak působící na elementy kapaliny [Pa] 
M moment vyvolaný úhlovým natočením [N.mm-1] 
p0 maximální tlak ve středu kontaktu [Pa] 
R2D radiální tlumení celého jehlového ložiska [N.mm-1] 
R3D ohybové tlumení celého jehlového ložiska [N.mm/°] 
U  lokální rychlost kapaliny ve směru osy x [m.s-1] 
W celkové radiální zatížení ložiska [N] 
WR1 radiální síla působící v ložisku 1 [N] 
WR2 radiální síla působící v ložisku 2 [N] 
WR3 radiální síla působící v ložisku 3 [N] 
x souřadnice v obvodovém směru [m] 
x rozměr elementu v ose x [m] 
y rozměr elementu v ose y [m] 
δr
 
maximální radiální deformace [m] 
δs posuv středu modelu ložiska [m] 
δMKP deformační posuv [mm] 
η dynamická viskozita [Pa.s] 
ζ bezrozměrná souřadnice v obvodovém směru [-] 
τ smykové napětí působící na element kapaliny [Pa] 
ω úhlová rychlost vyvažovací hřídele [ot.min-1] 
φ úhel natočení [rad] 
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